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RESUMEN (máximo 50 líneas) 
 
 
 
En el presente proyecto se diseña el chasis de un vehículo todoterreno al igual que 
sus componentes mecánicos y se desarrollan los estudios de los sistemas de 
dirección y de frenado. 
 
Inicialmente se exponen las características técnicas del tipo de vehículo que se 
pretende construir, se introduce al lector en el ámbito del buggy y se explican las 
hipótesis de cálculo que se han tomado para conseguir un chasis y 
consecuentemente un vehículo que cumpla la normativa de seguridad y ergonomía 
establecida por la RFEDA. 
 
A continuación, una vez obtenida la estructura principal del buggy, mediante el 
programa de CAD/CAM/CAE Catia V5, se empiezan a proponer y ejecutar nuevas 
soluciones constructivas para optimizar al máximo el chasis del vehículo.  
 
Seguidamente, una vez obtenido el modelo final del chasis tubular se comienzan a 
diseñar los sistemas de transmisión, ruedas-suspensiones y equipamiento interior, 
teniendo en cuenta las características técnicas del vehículo y la normativa de 
seguridad. Se analizan los sistemas de dirección y suspensión mediante diferentes 
teorías físicas y matemáticas, todo para minimizar al máximo las fuerzas que se 
transmiten del terreno al chasis y para que éste se vea lo menos perjudicado al ser 
conducido por terrenos escarpados e irregulares. 
 
También se diseña y analiza un sistema de frenado eficiente y se seleccionan los 
componentes idóneos para ello.  
 
Para validar el chasis final del buggy, mediante la técnica de los elementos finitos 
(Catia V5), se procede a la simulación de todos aquellos test que la RFEDA 
propone, además de la simulación de posibles hipótesis de carga que hemos 
considerado necesarias por tal de crear un chasis competitivo y que a la vez 
garantice la seguridad del piloto. Éste tal vez, es el apartado más significativo del 
proyecto, en el que se realizan estudios de resistencia estructural como pueden ser;  
el análisis de modos de vibración y frecuencias propias, los análisis estáticos y  los 
cálculos de rigidez a la torsión del chasis. Hay que destacar que en todos los casos 
se ha utilizado un mallado tridimensional por tal de ajustar al máximo el modelo 
virtual diseñado a uno real.     
 
Finalmente, una vez validado el diseño, se redacta un presupuesto para determinar 
la viabilidad económica del vehículo diseñado.  
 
 
Palabras clave (máximo 10): 
Chasis Tubular Catia V5 CD/CAM/CAE Soldadura MIG 
Análisis estático Rigidez a la torsión 25CrMo4 Buggy – Kart Cross 
Método de elementos finitos (FEM) Sistema de dirección y freno. 
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GLOSARIO 
 
PFC   Proyecto Final de Carrera 
RFEDA   Real Federación Española de Automovilismo 
FIA   Federación Internacional de Automovilismo 
CG   Centro de gravedad 
MIG   Soldadura mediante hilo consumible 
K   Rigidez 
CHS   Perfil de sección circular  
RHS   Perfil de sección rectangular 
Øint.  Diámetro interior 
Øext.   Diámetro exterior 
e   Espesor 
G   Centro de gravedad del vehículo 
P   Peso total del vehículo 
CAD   Dibujo asistido por ordenador 
CAM Fabricación Asistida por ordenador 
FEM   Método de elementos finitos 
PLM Administración del ciclo de vida de un producto 
Fd   Fuerza de frenado del eje delantero [N] 
Ft   Fuerza de frenado del eje trasero [N] 
h   Altura respecto a la calzada del punto G [m] 
Ir   Momento de inercia de las ruedas, supuestamente todas iguales [Kg·m2] 
L   Distancia entre ejes 
L1   Distancia del eje delantero a G [m] 
L2   Distancia del eje trasero a G [m] 
Ma   Momento aerodinámico [N·m] 
Md   Momento de rodadura del eje delantero [N·m] 
Mt   Momento de rodadura del eje trasero [N·m] 
Nd   Fuerza normal de la calzada sobre el eje delantero [N] 
Nt   Fuerza normal de la calzada sobre el eje trasero [N] 
Ra   Resultante de las reacciones aerodinámicas aplicadas en G [N] 
μc   Coeficiente de adherencia entre la rueda y la calzada 
κd   Coeficiente de adherencia utilizada en el eje delantero 
κt   Coeficiente de adherencia utilizada en el eje trasero 
θ   Angulo de pendiente [º] 
Sd             Área del pistón [mm2]                   
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Le-e   Longitud de eje a eje [mm] 
Avd   Ancho de vía delantera [mm] 
Avt   Ancho de vía trasera [mm] 
Rgiro   Radio de giro mínimo del vehículo [mm] 
SR   Scrub Radius [mm] 
Øaceras   Diámetro entre aceras [mm] 
Øgiro   Diámetro de giro mínimo [mm]  
Øparedes  Diámetro entre paredes [mm] 
Aneumáticos  Anchura del neumático [mm] 
Lvoladizo  Distancia entre el eje delantero y el frontal del buggy [mm] 
Rdirección   Relación de dirección [mm] 
Nv   Número de vueltas del volante 
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1. Memoria. 
 
  
1.1. Introducción. 
 
Este proyecto nace de la propia iniciativa de los proyectistas y con una firme voluntad por diseñar un 
vehículo con posibilidades de poder ser fabricado en un futuro.  
En este proyecto hemos conseguido adentrarnos de pleno en el diseño, cálculos, estudios y problemas 
típicos del mundo de la automoción. 
Se ha optado por el diseño de un vehículo del tipo buggy por las siguientes razones: 
- En el mundo de la automoción, existe una complejidad evidente por lo que respeta a cálculos a la 
hora de fabricar un vehículo. Los buggies son vehículos que nos proporcionan unos diseños de 
complejidad moderada pero accesible, y es posible crear un vehículo de estas características de 
acuerdo al tiempo con el que se ha dispuesto para realizar el proyecto. 
- Los buggies son vehículos muy atractivos por lo que respecta a la funcionalidad, eso sumado a la 
viabilidad económica y a la facilidad de fabricación ofrece una cierta credibilidad de que en un 
futuro vas a poder conducir tu propio diseño. 
  
1.2. Objeto del proyecto. 
 
Este proyecto pretende diseñar, calcular y estudiar la simulación de un chasis para la fabricación de un 
vehículo del tipo buggy, además de proponer diferentes soluciones constructivas para el diseño de frenos, 
manguetas, suspensiones, transmisión, dirección, sistema de refrigeración, etc. 
Este diseño está pensado únicamente para uso y disfrute de los pilotos, no tiene ninguna intención de ser 
un modelo con el objetivo de ser homologado para competiciones oficiales, aunque, bien es cierto que al 
buggy se le ha hecho cumplir estrictamente toda la reglamentación referente a la seguridad de este tipo de 
vehículos dedicados a la competición, para garantizar por encima de todo la seguridad del piloto.   
Hay que destacar que no dispone de ninguna experiencia inicial ni conocimientos técnicos fuera de la 
Normativa de seguridad de la RFEDA. 
 
1.3. Especificaciones técnicas del buggy. 
 
Los siguientes apartados tienen como objetivo detallar las especificaciones técnicas de este prototipo de 
vehículo todoterreno poniendo especial atención a aquellas que son determinantes a la hora de diseñar el 
chasis, especialmente se analizaran las dimensiones generales del vehículo así como la distribución 
general de pesos que éste tendrá. 
Hay que destacar que la creación del chasis de nuestro vehículo todoterreno ha sido libre en cuanto a 
dimensionamiento ya que el tipo de vehículo que queremos fabricar es de creación propia y no se quiere 
incluir en ningún tipo de competición a nivel nacional, europeo o regido por cualquier tipo de normativa 
de competición. Aun así este vehículo está ideado para que haciendo pequeñas modificaciones, a nivel de 
componentes, se pueda incluir en competiciones nacionales dentro de la categoría de buggies según la 
normativa de la RFEDA.  
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1.3.1. Características generales. 
El vehículo todoterreno que se pretende diseñar se puede clasificar en la categoría de buggies adaptado 
gracias a componentes tanto de moto como de automóvil. Se trata de un vehículo de tracción trasera con 
un motor de 600cc. 
En la siguiente figura se muestra el vehículo en su totalidad. 
 
 
Figura 1. Vista delantera y lateral del buggy. 
 
En los siguientes apartados se muestran las especificaciones técnicas más significativas a la hora de 
diseñar el chasis. 
   
1.3.1.1. Dimensiones principales. 
Las dimensiones del vehículo son libres ya que el vehículo es de creación propia, aunque está adaptado 
para incluir elementos homologados por la FIA y otros elementos necesarios para su correcto 
funcionamiento que se pueden considerar estándar. Hay que destacar que en este diseño también se ha 
querido dotar al vehículo de un carácter agresivo y deportivo para su utilización en terrenos naturales.  
En la siguiente tabla (Tabla 1) se pueden observar las dimensiones generales del vehículo.  
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Tabla 1. Dimensiones generales del vehículo. 
PROTOTIPO DE VEHÍCULO TODOTERRENO 
Longitud total (Overall Length) 2700 mm  
Amplitud total (Overall Widht) 1960 mm 
Altura total (Overall Height) 1750-1850 mm 
Altura total de la estructura tubular 1365 mm 
Distancia entre ejes (Wheelbase) 2300 mm 
Vía anterior (Front Track) 1460 mm 
Vía posterior (Rear Track) 1670 mm 
 
1.3.1.2. Distribución general de pesos. 
En la siguiente tabla clasificatoria de pesos (Tabla 2) se pueden observar los pesos más significativos del 
vehículo y los agrupamientos menos importantes, con la finalidad de conocer de la manera más fiable la 
situación del centro de gravedad del vehículo y consecuentemente conocer el comportamiento que éste 
tendrá. 
     
Tabla 2. Pesos del vehículo (sin piloto ni combustible). 
PESOS DEL VEHÍCULO (SIN PILOTO NI COMBUSTIBLE) 
Peso total de la estructura tubular 99,6 Kg 
Peso total del conjunto motor- cambio 63 Kg 
Peso total de las ruedas 37 Kg 
Peso total de los depósitos 8 Kg 
Peso total de las partes mecánicas y equipamiento interior 50 Kg 
Peso total de las suspensiones 25,6 Kg 
Peso total de las chapas de la carrocería 26,5 Kg 
Peso total de aislantes y soportes 10 Kg 
Peso total de los trapecios 25,3 Kg 
Peso total sin piloto (Total Weight) 345 Kg 
 
La tabla anterior nos indicaba los pesos del vehículo sin piloto ni gasolina y apagado, pero también es 
necesario para el cálculo saber el peso del vehículo en carrera (Tabla 3).  
  
 
  17 
Tabla 3. Pesos del vehículo en carrera. 
PESOS DEL VEHÍCULO EN CARRERA 
Peso total sin piloto (Total Weight) 345 Kg 
Peso del piloto 75 Kg 
Peso total del combustible 14 Kg 
Peso total del vehículo en carrera 434 Kg 
 
Finalmente podemos observar que este vehículo sin piloto pesará alrededor de los 400 Kg.  
 
1.3.1.3. Centro de gravedad. 
El objetivo principal a cumplir en cuanto a la distribución de los pesos del vehículo es que el centro de 
gravedad sea lo más centrado y bajo posible para así conseguir la mejor eficiencia y aprovechamiento de 
las prestaciones del motor a la vez de una mejor conducción del vehículo. 
Hay que destacar, que en este tipo de vehículos el reparto de pesos se hace muy difícil, ya que las 
pequeñas dimensiones del prototipo limitan a su vez la colocación de los elementos. Los componentes 
suelen agruparse en la zona trasera, por lo que los mayores pesos del vehículo quedan concentrados en la 
parte trasera y esto hace que el centro de gravedad se retrase. La colocación del piloto tampoco favorece 
mucho a este hecho ya que éste suele estar situado en el centro del vehículo.  
Como ya se ha podido deducir anteriormente, los mayores pesos del vehículo son el piloto y el conjunto 
motor, éstos estarán situados en el centro y en la zona trasera respectivamente, y para evitar lo antes 
citado se intentará situar al piloto en una posición lo más avanzada posible.  
Por lo que respecta a la altura del centro gravedad, hay que mencionar que se utilizaran un tipo de 
suspensiones regulables, por lo que se podrán ajustar en caso de requerir una centro de gravedad más 
bajo. 
En la siguiente figura se muestra el vehículo con la situación exacta del centro de gravedad (Figura 2): 
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Figura 2. Situación del centro de gravedad. 
 
1.3.1.4. Ergonomía y seguridad del vehículo. 
La ergonomía es una disciplina que busca que los humanos y la tecnología trabajen en completa armonía, 
esta disciplina se ha tenido en cuenta a la hora de diseñar este vehículo siempre teniendo en cuenta que 
ésta no ponga en riesgo la seguridad del vehículo y del piloto.   
Para respetar la ergonomía del piloto se han tenido en cuenta los siguientes aspectos: 
- El piloto ha de contar con el espacio necesario en la cabina de conducción, tanto en la zona de las 
extremidades inferiores como en las superiores según la normativa vigente (Art. 13. Habitáculo 
de RFEDA). 
- El vehículo tiene que estar equipado con un asiento confortable, ya que este buggy es apto para su 
pilotaje por terrenos escarpados. 
- El acceso y desalojo del vehículo ha de ser cómodo y sin ningún tipo de impedimento. 
- El piloto sentado en posición de pilotaje ha de tener una buena visibilidad tanto del terreno como 
de los componentes necesarios para conducir el vehículo correctamente. 
- El piloto sentado en posición de pilotaje ha de tener alcance a todos los componentes del vehículo 
que sean necesarios para su correcto funcionamiento (Art 15.6. Seguridad de RFEDA). 
A continuación se muestra una pequeña secuencia (ampliada en los anexos) donde se puede observar el 
acceso al vehículo, el radio de alcance del piloto situado en posición de conducción y la vista con la 
cuenta dentro del buggy (Figura 3): 
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Figura 3. Ergonomía del vehículo. 
 
Por lo que hace a la seguridad del vehículo y del piloto se han tenido en cuenta los siguientes aspectos: 
- Utilización de un asiento y un arnés que estén homologados según las normas vigentes (Art. 15.3 
y 15.5. Seguridad de RFEDA). 
- La estructura ha de resistir a los análisis y especificaciones impuestas por la normativa vigente 
(Art. 3. Homologación de la estructura de seguridad, Art. 4. Estructuras deformables y Art. 5. 
Pared antifuego y suelo de RFEDA).   
 
1.3.2. Motor. 
El vehículo todoterreno llevará incorporado un motor de moto, en concreto el de la Kawasaki ZX-6R. 
Este motor es un 4 tiempos DOHC (doble árbol de levas en la cabeza) con 4 cilindros en línea y 16 
válvulas. 
Se ha elegido este motor por las grandes prestaciones que presenta (suficientes para nuestro vehículo) y 
su tamaño compacto, aunque cabe destacar que este motor no es apto para competiciones de buggies en 
ámbito nacional reglados por la RFEDA, como se muestra en los anexos. Pero dado que no queremos 
utilizar este vehículo para éste fin no nos supone un problema, aunque hay que destacar que sería una de 
las modificaciones a efectuar en nuestro vehículo en caso contrario.  
En la siguiente tabla (Tabla 4) se muestran algunas de las características técnicas más significativas del 
motor de la casa Kawasaki.  
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Tabla 4. Características técnicas motor Kawasaki ZX 6R 
MOTOR KAWASAKI ZX 6R 
Descripción del motor 4 cilindros en línea, 4 tiempos DOHC 16 válvulas 
Refrigeración Líquida 
Cilindrada 599 cc 
Diámetro del pistón 67 mm 
Carrera 42.5 mm 
Relación de compresión 13, 3:1 
Potencia máxima 128 cv / 14000 rpm 
Par máximo 66.7 Nm / 11800 rpm 
Sistema de alimentación Doble inyección Ø36x4 con mariposas auxiliares ovaladas 
Embrague  Multidisco en aceite con anti-rebote 
Transmisión Cadena sellada (modificada) 
Cambio 6 velocidades 
Transmisión primaria  2.714 (38/14) 
1ª Velocidad 2.200 (33/15) 
2ª Velocidad 1.850 (37/20) 
3ª Velocidad 1.600 (32/20) 
4ª Velocidad 1.421 (27/19) 
5ª Velocidad 1.300 (26/20) 
6ª Velocidad 2.688 (43/16) 
Transmisión final 1.900 (76/40) 
 
Se ha realizado una representación simplificada, aunque con las medidas correctas, del motor con el que 
estará equipado el prototipo de vehículo todoterreno con el fin de calcular el centro de gravedad y los 
pesos del vehículo lo más fielmente posible (Figura 4). 
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Figura 4. Motor y dimensiones aproximadas del ZX-6R 
 
1.3.3. Transmisión. 
En los siguientes apartados se detallará todo lo referente a la transmisión del vehículo, tipo de juntas 
homocinéticas utilizadas, ejes de transmisión y soportes. 
 
1.3.3.1. Juntas homocinéticas. 
La transmisión de este vehículo será trasera y al llevar incorporada suspensiones independientes para cada 
rueda nos obliga a utilizar juntas homocinéticas en los ejes traseros. 
Se ha elegido para la transmisión trasera el conjunto formado por una junta trípode deslizante tipo 
Glaenzer y una junta homocinética de bolas del tipo Rzeppa.   
Las juntas homocinéticas deslizantes del tipo Glaenzer que se instalan en el lado diferencial están 
constituidas por un trípode (1) donde se acoplan los rodillos (2) alojados en las ranuras cilíndricas del 
manguito (3) donde pueden deslizarse. En el interior del trípode (1) donde se acoplan los rodillos (2) 
alojados en las ranuras cilíndricas del manguito (3) donde pueden deslizarse. En el interior del trípode (1) 
se aloja el palier (6) y, en el casquillo (3), el planetario (7), resultando una junta homocinética deslizante. 
El casquillo (4) y el guardapolvos (5) sirven de tapa y cierre del conjunto.  
A continuación se muestra el despiece y el esquema interno que demuestra el movimiento interno de la 
junta. 
 
 
Figura 5. Junta homocinética Glaenzer. 
 
Esta junta es de engrase permanente y se caracteriza por su reducido volumen. Tiene un rendimiento muy 
elevado y muy poca resistencia al deslizamiento, la junta trípode deslizante Glaencer se comporta 
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homocinéticamente bajo cualquier ángulo, con una gran capacidad para la transmisión de pares y un 
elevado rendimiento mecánico.  
En nuestro vehículo es muy interesante montar este tipo de juntas con importante juego axial para 
compensar los pequeños errores en la soldadura que se puedan dar al fabricar las piezas y que hagan 
variar la distancia entre la caja de transmisión y la rueda.  
En los vehículos comerciales siempre se coloca en el lado del diferencial.  
En nuestro vehículo la junta homocinética deslizante del tipo Glaencer irá acompañada de una junta 
homocinética de bolas del tipo Rzeppa, en la siguiente imagen se puede observar el conjunto. 
 
 
Figura 6. Juntas homocinética Glaenzer y Rzeppa 
  
La junta del tipo Rzeppa o más conocida por "junta homocinética de bolas" es la más utilizada hoy en día. 
Esta junta suele utilizarse combinada con la Glaenzer trípode deslizante. Debido a su complejidad 
constructiva no se ha impuesto su utilización hasta no hace muchos años. 
La junta Rzeppa consta de seis bolas que se alojan en una jaula especial o caja de bolas (7). A su vez, las 
bolas son solidarias del árbol conductor y del conducido; este acoplamiento se produce debido a que las 
bolas también se alojan en unas gargantas tóricas, que están espaciadas uniformemente a lo largo de dos 
piezas interior y exterior. La pieza exterior (3), en forma de campana, está unida al árbol conducido, en el 
lado rueda. La pieza interior (8) es el núcleo del eje conductor, eje que, a su vez, se une a la junta 
homocinética que sale de la caja de transmisión. 
La disposición de las bolas y las gargantas hace que sean dos bolas las que transmiten el par, mientras que 
las otras cuatro aseguran el plano bisector. Tras una pequeña rotación, otras dos bolas son las que pasan a 
transmitir el par, mientras que las dos bolas que acaban de trabajar pasan al lado bisector. Una de las 
ventajas de la junta Rzeppa es su larga vida, siempre y cuando no se vea afectada por la entrada de polvo 
cosa que la hará reducir drásticamente. Trabaja perfectamente bajo condiciones de gran angulosidad. 
En la siguiente imagen se muestra el despiece y la posibilidad de movimiento de la junta Rzeppa. 
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Figura 7. Junta homocinética Rzeppa 
 
1.3.3.2. Ejes de transmisión. 
El conjunto constará de tres ejes principales de transmisión, los cuales se pueden observar en la siguiente 
imagen.  
 
 
Figura 8. Conjunto de ejes de transmisión. 
 
El eje principal que recibirá el movimiento de la cadena se unirá a la pieza que contiene el plato y el disco 
de freno mediante un chavetero.   
Los tres ejes serán de acero y tendrán un diámetro de 30 mm. 
Los extremos de los ejes serán estriados con el fin de acoplar las juntas homocinéticas por apriete sin que 
existas ningún tipo de holgura. 
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1.3.3.3. Soportes de la transmisión. 
Para poder instalar la transmisión de una moto a nuestro vehículo se ha ideado el mecanismo que aparece 
en la figura 9. 
 
 
Figura 9. Conjunto transmisión trasera. 
  
Este mecanismo estará instalado dentro de una caja fabricada del mismo material que la estructura 
principal del buggy y a la que irá unida mediante soldadura MIG. La caja ideada se muestra en la figura 
10: 
 
 
Figura 10. Caja de transmisión. 
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1.3.4. Cambio. 
Para el cambio de marchas se ha ideado un mecanismo con la finalidad de aproximar de la mayor forma 
posible al cambio de marchas de un vehículo de cuatro ruedas, de esta manera se ha ideado una palanca 
que substituirá al cambio en el pedal que tienen las motos por una palanca situada cerca del volante. 
Para conseguirlo se montará un cable “Push-Pull” (Figura 11), estos cables permiten recorridos tortuosos, 
ausencia de holguras y gran precisión. Es muy importante que el cable trabaje siempre totalmente 
perpendicular en sus anclajes en las puntas pero sin necesidad de hacerlo en el recorrido, por estas 
razones se ha optado por este sistema ya que de esta manera podremos situar la palanca de cambio donde 
resulte más cómoda a la hora de conducir el vehículo sin necesidad de haber un contacto directo entre la 
palanca de cambio y el pedal situado en el motor. 
 
 
Figura 11. Cable "Push-Pull". 
 
1.3.5. Alimentación. 
Actualmente, en el mundo de la automoción los depósitos de combustible están diseñados de una forma 
específica para cada vehículo con el fin de optimizar el espacio libre disponible, por lo que existen un 
sinfín de modelos y tamaños.  
En los últimos tiempos los materiales que constituyen los depósitos suelen ser generalmente de plástico, 
en concreto de polietileno de alta densidad (HDPE) producidos por medio de moldeo de soplado, aunque 
también los hay de metal (aun siendo menos rentables), fabricados mediante soldadura de láminas 
estampadas. Los depósitos de metal pueden ser de chapa de acero recubierta de zinc-estaño, o bien, 
recubierta de aluminio (en ambos casos dota al depósito de una conductividad mínima). Hace años, 
también podían estar fabricados de chapa de acero recubierta de plomo, aunque su uso quedó prohibido a 
causa de su nocividad. 
Los depósitos que llevará instalado nuestro vehículo están pensados para fabricarse de chapa de acero 
(recubierto de aluminio o zinc-estaño), ya que resultan más fáciles de fabricar, más fáciles de adaptar y 
más económico al producirlos en pequeñas cantidades.  
El vehículo todoterreno llevará instalados dos depósitos (uno a cada lado del vehículo) situados en las 
protecciones laterales del vehículo, ya que en esta zona garantizará de una mejor estabilidad al vehículo. 
Los depósitos irán fijados mediante soldadura a la estructura por medio de unos soportes de acero, cuyas 
dimensiones se pueden observar en los planos. 
El depósito que se puede observar en la figura 12 y que se instalarán en el vehículo tienen una capacidad 
de 10 litros cada uno, disponiendo de un total de 20 litros. 
La posición de los depósitos de gasolina respecto del motor nos obliga a utilizar una bomba para 
garantizar el suministro de combustible al motor. 
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Figura 12. Depósito de gasolina. 
   
1.3.6. Sistema de escape. 
Se instalará en el vehículo un sistema de escape de la casa Mivv modelo Gp, éste es específico para el 
modelo de moto y motor escogido anteriormente. 
Este sistema de escape nos proporciona una reducción de peso de 7Kg del modelo original a tan solo 
1.5Kg. Garantiza prestaciones más elevadas en cuanto a par y potencia y un aumento de la fluidez del 
motor. Las mejoras nombradas se pueden observar en el siguiente gráfico realizado en una prueba real. 
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Figura 13. Grafico comparativo de rendimiento del sistema de escape Mivv frente al original. 
   
Está fabricado de carbono tipo 3k twill mezclado con resinas especiales con la finalidad de aguantar 
elevadas temperaturas y cuenta con un acabado en acero para provocar un sonido más agresivo.  
Hay que destacar que este sistema de escape está homologado según la normativa europea y respeta así 
los índices de ruido establecidos. 
Los planos del sistema de escape se muestran en los anexos.  
En la siguiente figura se puede observar el sistema de escape: 
 
 
Figura 14. Sistema de escape Mivv. 
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1.3.7. Suspensiones. 
Las suspensiones son las encargadas de absorber las reacciones producidas en las ruedas por las 
desigualdades del terreno, asegurando así la comodidad del conductor y al mismo tiempo asegurar la 
estabilidad del vehículo.   
Las suspensiones que utilizaremos en nuestro prototipo de vehículo todoterreno serán de la marca Fox, 
fabricadas para vehículos Off Road, en concreto, del tipo Coilover Air Shocks, modelo 980-04-074-A 
tanto en las ruedas delanteras como en las traseras ya que la distancia y el recorrido del eje es similar en 
ambos casos. 
Nos hemos decantado por este tipo de suspensiones ya que son idóneas para su utilización en terrenos 
naturales mixtos en donde las desigualdades del terreno son constantes. Son unas suspensiones blandas, 
con las espirales exteriores, fáciles de adaptar en vehículos ya que se pueden regular con cierta facilidad y 
contienen los recorridos y características técnicas que requiere nuestro vehículo y que se muestran en la 
siguiente tabla (Tabla 5). 
 
Figura 15. Suspensiones Coilover Air shock 
 
Tabla 5. Características técnicas de la suspensión 
FOX RACING SHOCK  2.0 
Modelo Descripción Acabado Recorrido Dimensiones 
exteriores 
Columna Diámetro 
del eje 
Dimensiones 
de montaje 
980-04-074-
A 
Coilover Air 
shock 
Negro y 
cromado 
17,35” 43,83” 26,48” 1,250” 1/2” 
440,7 mm 1113,3 mm 672,6 mm 31,75 mm 12,7 mm  
 
Estas suspensiones van colocadas en nuestro vehículo gracias a los mecanismos que se muestran en las 
siguientes imágenes y que han sido creados expresamente para la correcta instalación de éstas.   
 
1.3.8. Dirección.  
El vehículo irá equipado con una dirección directa de cremallera, sin ningún tipo de ayuda hidráulica para 
así obtener el máximo tacto y sensibilidad al volante del vehículo. Mediante unas bieletas, todo el 
movimiento de la cremallera se transmite directamente a la mangueta.  
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Debido al tipo de conducción, donde fácilmente el vehículo puede derrapar, es importante que el máximo 
giro se consiga con las mínimas vueltas de volante.  
 
1.3.9. Trapecios.  
La unión entre las ruedas y el chasis principal de la estructura se efectúa mediante unos trapecios. Cada 
rueda estará soportada mediante dos tipos distintos de trapecios que atienden a los requerimientos de la 
pieza que soporta el conjunto de la rueda, a la geometría del chasis y a funciones extras (suspensiones 
delanteras). Las especificaciones técnicas de los trapecios se pueden observar en los planos.  
A continuación se muestran los diferentes trapecios, tanto delanteros como traseros, con sus elementos de 
fijación, ya sea hacia la estructura o bien hacia la pieza que soportara el conjunto de la rueda. 
 
 
Figura 16. Trapecios delanteros. 
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Figura 17. Trapecios traseros 
 
Las fijaciones se harán mediante rótulas protegidas con capuchones de goma para evitar la entrada de 
polvo y hacer más duradero el efecto del lubricante (trapecios delanteros superiores), o mediante 
articulaciones, ya sean con tornillos con ojo (trapecios traseros unidos a la pieza que sostiene la rueda) o 
mediante un simple tornillo protegido por fundas de plástico para evitar holguras y una fácil rotura de 
éstos (los trapecios traseros unidos a la caja de transmisión y los trapecios inferiores delanteros unidos al 
chasis).   
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1.3.10. Ruedas. 
1.3.10.1. Llantas y neumáticos. 
Las llantas y los neumáticos que se instalaran en el vehículo serán de la marca Kenda, en concreto las 
específicas para Kart Cross y Quads, del modelo Bearclaw Ex Utility 4x4 con número de serie K573, que 
son idóneas para su utilización en terrenos naturales mixtos. 
En la siguiente tabla (Tabla 6) se muestran las características técnicas del conjunto de las ruedas. 
 
Tabla 6. Características técnicas de las ruedas. 
 
Tamaño  Tela 
Cubierta-
llanta 
(in/mm) 
Diámetro 
exterior 
(in/mm) 
Capacidad 
(lbr/Kg) 
Max. PSI 
(Kgf/cm2) Llanta 
Prof. 
banda 
rodadura 
(mm) 
Peso 
(lbr) 
Delanteras 25x8-12 6PR-TL 8.2/209 25.0/635 340/155 7.0/0.5 12x7 16.5 14.34 
Traseras 26x12-12 6PR-TL 11.7/298 25.9/660 440/200 7.0/0.5 12x10.5 27 26.18 
 
Estos neumáticos cuentan con una banda 
de rodadura específica, ya sean 
delanteros o traseros. Los flancos 
también contienen dibujo lo cual 
proporciona una protección adicional en 
la cubierta, que añadido a las 6 telas que 
contiene, hace que el neumático sea muy 
resistente a los pinchazos. 
Cuentan con un diseño de tacos con filo, 
pensado para reducir la resistencia a la 
rodadura, además están fabricados con un 
compuesto de larga duración.   
 
Figura 18. Conjunto neumático - llanta. 
 
 
1.3.10.2. Discos y pinzas de freno. 
Los discos de freno que se instalarán en las ruedas delanteras serán de la marca Brembo, modelo 
X95.20.00, que en concreto, son los utilizados en motos Ducati, estos irán acompañados de unas pinzas (o 
también llamados calipers) también de la marca Brembo, modelo X20.60.01, que son las correspondientes 
a este tipo de disco de freno.  
Hay que destacar que estos componentes son utilizados en motos de competición para las ruedas traseras 
y que en nuestro caso se instalaran en las ruedas delanteras. Al tratarse de un vehículo de cuatro ruedas se 
instalaran dos pares de este tipo de frenos. A continuación se muestran las características técnicas del 
disco y pinza seleccionado para nuestro vehículo.    
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Tabla 7. Características técnicas de los discos de freno delanteros. 
Disco de freno delantero X95.20.00 
Diámetro  200 mm 
 
Figura 19. Disco de freno delantero 
Grosor 3.5 mm  
Offset 1.75 mm  
Diámetro interior 176 mm 
Cliente Ducati 
 
Tabla 8. Características técnicas de las pinzas de freno delanteras. 
Pinza de freno delantero X20.60.01 
Número de pistones 2 
 
Figura 20. Pinza de freno delantera. 
Tamaño del pistón 24mm Titanio 
Diámetro disco 200mm  
Dist. agujeros montaje 64mm 
Cuerpo de pinza  2 piezas 
Material de pinza Aluminio 
Uso frecuente Motos, como pinza 
trasera. 
 
Para el freno trasero, se han elegido también componentes de la marca Brembo. Se instalará un único 
disco de freno en la parte trasera y este será del modelo X95.50.60 al cual le acoplaremos la pinza 
X97.24.01. A diferencia de los frenos delanteros, los frenos traseros que instalaremos se usan más 
habitualmente en coches, a continuación se muestran las características de ambos: 
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Tabla 9. Características técnicas disco de freno trasero. 
Disco de freno trasero X95.50.60 
Diámetro  278 mm 
 
Figura 21. Disco de freno trasero. 
Espesor disco 6.5 mm 
Annulus 45.5 mm  
Air Gap - 
Peso 1.7 Kg 
Ventilación Pieno 
Offset 2.5 mm 
Nº de fijaciones 5 
Diámetro de fijación 172.5 mm 
Diámetro interior 187 mm 
Diámetro 
posicionamiento 
154 mm 
Espesor posicionadores 5 mm 
 
Tabla 10. Características técnicas pinza de freno trasera 
Pinza de freno trasera X97.24.01 
Tamaño del pistón 36 mm 
 
Figura 22. Pinza de freno trasero. 
Área del pistón 22.68 cm2 
Grosor del disco 6.4 – 9 mm  
Rosca hidráulica M10x1 
Dist. agujeros de montaje 95 mm  
Dist. agujeros montaje-disco 30.9 mm 
Ø agujeros montaje 10.23 mm 
Cuerpo de pinza 2 piezas 
Material pinza Aluminio 
Peso 1.25 Kg 
Capacidad de fluido 23.81 
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1.3.10.3. Mecanismo de sujeción de ruedas delanteras. 
Para poder sujetar todos los componentes que contiene la rueda delantera (llanta, brazo rotativo de la 
llanta, disco y pinza de freno) y asimismo garantizar que la rueda va a poder estar amortiguada por la 
suspensión y guiada por la dirección se ha ideado la pieza de acero que se puede observar en la siguiente 
imagen (las especificaciones técnicas se encuentran en los planos): 
 
 
Figura 23. Pieza de sujeción de la rueda delantera. 
 
Esta mangueta irá acompañada de una tapa por la parte trasera para reducir al máximo la posible entrada 
de polvo o arena en el cojinete. 
El brazo que girará junto a la rueda dentro de la pieza de sujeción está pensado para que se le pueda 
acoplar el disco de freno y contiene una geometría que hace capaz el giro gracias al cojinete que llevara 
incorporado, éste quedará totalmente fijado gracias a los topes que contienen el brazo, la pieza de 
sujeción y una arandela seger que hará de tope en el brazo. A continuación se muestra la geometría del 
brazo. 
 
 
Figura 24. Brazo de la rueda delantera. 
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A continuación se muestra como quedaría montado el conjunto de la rueda delantera y su despiece: 
 
 
Figura 25. Conjunto rueda delantera. 
 
1.3.10.4. Mecanismo de sujeción de ruedas traseras. 
Para las ruedas traseras se ha ideado un mecanismo diferente por las siguientes razones:  
 
- La tracción del vehículo es trasera, por lo tanto el eje motriz pasará por dentro de la pieza donde 
estará el cojinete. 
- Los frenos no están instalados en la misma rueda, por lo tanto no requerirá ningún soporte 
especial para adaptar las pinzas de freno. 
- Las ruedas no tienen que estar dirigidas, como en el caso anterior no necesitará ningún soporte 
especial para adaptar la dirección.  
- La suspensión se aplica en la misma pieza que soporta la rueda. 
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Por estas razones la pieza de acero de sujeción de la rueda trasera tendrá la geometría mostrada en la 
siguiente figura (Figura 26), donde se puede observar también el conjunto de la rueda trasera y su 
despiece (las especificaciones técnicas se muestran en los planos): 
 
 
Figura 26. Conjunto rueda trasera. 
 
Como se puede observar en la imagen y en los planos de las diferentes piezas, esta vez el brazo que 
sostiene la rueda trasera acaba en forma dentada, pues, aquí ira montada la junta homocinética y al ser eje 
motriz requiere de estos dientes para transmitir el movimiento a la rueda correctamente.   
 
1.3.11. Asiento y arneses de seguridad. 
El asiento es una parte bastante importante del vehículo, destinado a ofrecer seguridad y confort al piloto 
que lo conducirá. Al tratarse de un vehículo todoterreno que estará sometido a una conducción agresiva 
en la mayoría de momentos y a terrenos que ofrecen muchas dificultades, nos hemos decantado por un 
asiento de la marca Sabelt, concretamente el modelo GT1. 
Este asiento en concreto está construido a partir de un chasis de fibra de vidrio que ofrece las prestaciones 
de resistencia y peso que se buscan en este prototipo, además, cuenta con la homologación de la FIA-
8855/99. Las dimensiones del asiento se adaptan con facilidad a nuestro modelo, dispone de soporte 
lumbar integrado y es posible regular la dimensión de las piernas, para una mayor comodidad del piloto. 
También contiene unos laterales un poco más finos que el resto de asiento, es muy utilizado para este tipo 
de vehículos ya que hará más sencillo el posicionamiento del piloto al entrar en el buggy.  
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Figura 27. Dimensiones del asiento. 
 
Gracias a los soportes de los que dispone la marca Sabelt resulta más sencillo el montaje del asiento en 
una estructura tubular como la propuesta en este vehículo. 
 
 
Figura 28. Soportes del asiento 
 
El modelo de asiento GT1 está concebido para la utilización de arneses de 4 y 5 puntos. En concreto nos 
hemos declinado por un arnés también de la marca Sabelt, modelo Westfield CFCI0033. Este arnés 
cuenta también con la homologación de la FIA-8853/98. Se trata de un arnés de 4 puntos con fijación por 
gancho y argolla atornillada de paso 7/16” y 50mm de largo y reguladores profesionales de acero con 
tirador hacia abajo. 
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Figura 29. Arnés de 4 puntos y anclajes. 
 
1.4. Diseño de la estructura. 
 
El chasis es la estructura que formará el vehículo todoterreno, que sostiene y aporta rigidez, por lo tanto 
del chasis se deriva la estabilidad, el dinamismo y el comportamiento final del vehículo en 
funcionamiento. 
El chasis es una de las partes más importantes del vehículo, ya que todo el diseño posterior del vehículo 
va basado a partir del diseño de la estructura principal de éste, toda la elección de equipamiento del 
vehículo al igual que el posicionamiento de los componentes estará condicionado por el chasis.   
La estructura del vehículo tiene que soportar los esfuerzos y solicitaciones mecánicas a los que estará 
sometido durante su utilización, así que, la estructura tendrá que cumplir unos ciertos valores de rigidez. 
Para conseguirlos, tendremos que considerar tanto la resistencia estática y dinámica, como la resistencia a 
la fatiga y la estabilidad de los elementos estructurales. 
De la misma manera que el chasis es uno de los elementos más importantes para el diseño de vehículo 
también será el elemento principal que garantizará la seguridad del piloto, por lo que todo lo referente a la 
seguridad del vehículo estará basado en las estrictas normas que RFEDA proporciona para la 
homologación de un chasis que estará dedicado a la competición de buggies.      
Por otra parte, la estructura tiene que ser funcional y ha de tener las mínimas dimensiones posibles aun  
garantizando el espacio suficiente tanto para el piloto como para los elementos que formaran parte del 
vehículo, de esta manera se conseguirán obtener los valores mínimos de peso y coste.  
 
1.4.1. Requisitos técnicos del diseño. 
Para poder empezar a diseñar el vehículo se han de tener en cuenta los requisitos técnicos que se 
pretenden conseguir y sus motivos. A continuación se especifican dichos requisitos.  
 
1. Funcionalidad: 
- Dimensiones de longitud y altura mínimas, que haga posible tanto la conducción de éste por 
terrenos naturales como la instalación de todos los elementos mecánicos y eléctricos que harán 
que el vehículo funcione correctamente. 
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- Dimensiones de anchura que hagan posible la dirección de éste sin problemas, a la vez de 
proporcionar la estabilidad necesaria y sea posible la instalación de los elementos mecánicos 
necesarios.  
- El piloto sentado normalmente y con los cinturones abrochados ha de poder tener acceso a todos 
los elementos que hacen posible el corte de los circuitos eléctricos y poder detener el motor así 
como tener el espacio suficiente en las piernas y codos para hacer que la conducción del vehículo 
sea normal. Restringido por la normativa de seguridad. 
2. Rigidez: 
- Ofrece una transferencia óptima de los pesos en la dinámica del vehículo. 
- Mayor sensibilidad del piloto debido a la precisa transferencia de fuerzas. 
- Deformación elástica mínima para garantizar un funcionamiento óptimo del vehículo.    
3. Ligereza:  
- Mejor rendimiento dinámico del vehículo (disminución de fuerzas, momentos e inercias). 
- Mejor rendimiento mecánico (más potencia efectiva del motor y menor fregamiento mecánico). 
 
1.4.2. Tipos de buggies y chasis. 
Con el fin de diseñar nuestro propio chasis para el buggy primero necesitamos saber los diferentes tipos 
que existen en la actualidad y que características tienen, para así poder elegir el tipo de chasis que más se 
adapte a los objetivos que queremos conseguir. A continuación se muestran los principales tipos de 
buggies que existen en la actualidad y sus principales características.   
 
1.4.2.1. Tipo monocasco. 
Este tipo de chasis es utilizado desde hace décadas por prácticamente todos los vehículos, ya que ofrece 
un coste muy reducido de producción y una gran facilidad de automatización del proceso de fabricación. 
El monocasco, también es conocido con el nombre de carrocería autoportante ya que la chapa externa del 
vehículo soporta algo (semi-monocasco) o toda la carga estructural del vehículo. 
Las primeras apariciones de buggies se dieron a mediados de los años 50 en el estado de California, 
Estados Unidos, se trataban de vehículos fabricados a nivel personal como hobby y utilizados para pasear 
por las largas playas del Pacífico, apareciendo también el concepto de “Beach Buggy”. La primera marca 
en comercializarlos fue Volkswagen, estos primeros buggies utilizaban la tecnología del chasis 
autoportante que había adquirido gran protagonismo durante la Segunda Guerra Mundial. 
Actualmente se siguen fabricando buggies con carrocerías autoportantes, aunque no predominan. Su 
utilización suele quedar limitada únicamente a la carretera o terrenos con superficies planas.   
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Figura 30. Buggy tipo monocasco. 
 
- Ventajas: Estructura compacta y resistente a choques, debido a la incorporación de zonas 
deformables. 
Económico para grandes cadenas de producción. 
Mejor comportamiento dinámico.  
Mayor habitabilidad del vehículo.  
- Inconvenientes: Bastante pesado.  
Inviable para la fabricación en pequeñas cantidades. 
Deterioro más rápido de la carrocería debido a la aparición de la herrumbre. 
 
1.4.2.2. Tipo biplaza todoterreno. 
A principios de los años 70, en Estados Unidos,  empiezan a crearse los primeros clubs de aficionados a 
este tipo de vehículos y empiezan a surgir también las competiciones entre amigos o familiares por las 
playas y desiertos, siempre por terrenos blandos y arenosos, con lo que comienza a surgir una nueva 
variante llamada “Dune Buggy”. Esta modalidad, consistía en subir montañas arenosas tipo dunas. Fue 
entonces cuando empezaron a aparecer modelos fabricados completamente con chasis tubulares por su 
excelente seguridad ante volcadas ocasionales y también equipados con ruedas traseras mayores.  
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De esta manera empezaron a utilizarse los chasis tubulares para vehículos todoterrenos, y éstos eran 
habitualmente biplaza, ya que seguían siendo utilizados en actividades familiares practicadas únicamente 
como hobby.  
Estas nuevas estructuras ofrecían una mayor rigidez, estaban formadas habitualmente por perfiles 
tubulares soldados entre sí que le daban la capacidad de soportar esfuerzos en cualquier dirección además 
de ofrecer una muy buena relación rigidez/peso.  
Actualmente, este tipo de buggy es el más comercializado en todos los niveles ya que ofrece la 
posibilidad de circular por todo tipo de terrenos, tanto urbanos como naturales sin muchas dificultades. 
En la siguiente figura se puede observar uno de los modelos de la casa Azel más conocido (Figura 31):  
 
 
Figura 31. Buggy tipo biplaza todoterreno. 
 
- Ventajas: Capacidad para circular en todo tipo de terrenos.  
Relación rigidez/peso muy buena. 
El proceso de fabricación (estructura tubular) es relativamente económico teniendo en cuenta la 
calidad que se obtiene. 
Al ser biplaza se cuenta con más espacio, lo que permite más flexibilidad a la hora de 
personalizar el vehículo. 
- Inconvenientes: La producción en serie es inviable dada la dificultad del proceso de fabricación, 
ya que es complejo y laborioso.   
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1.4.2.3. Tipo Car Cross. 
El Car Cross es una de las disciplinas más espectaculares, económicas y sencillas de practicar, y a la vez, 
de las más competitivas para su relación precio, prestaciones, satisfacción y mantenimiento. Los Car 
Cross, en pocas palabras, son vehículos monoplazas, fabricados mediante estructuras tubulares y con una 
zona de pilotaje dotado de los comandos habituales a los de un coche. Las principales características de 
conducción son las grandes aceleraciones y derrapes que convierten su pilotaje en un gran espectáculo 
para el público y un placer para quien lo pilota.  
Esta especialidad del automovilismo tiene sus orígenes en Estados Unidos siendo importada por Francia 
en la década de los 80. 
En la siguiente figura (Figura 32) se pueden observar las características de estos vehículos:  
     
 
Figura 32. Buggy tipo Car Cross. 
 
- Ventajas: Fácil pilotaje debido a sus mínimas dimensiones.  
Buena relación rigidez/peso debido a la incorporación de la estructura tubular.  
Proceso de fabricación relativamente económico teniendo en cuenta las prestaciones que se 
obtienen. 
Capacidad de obtención de altas velocidades en la conducción. 
- Inconvenientes: No es práctico en terrenos forestales con muchas dificultades en el terreno 
debido a la poca distancia entre el suelo y el vehículo (son vehículos muy bajos).  
  
1.4.2.4. Tipo monoplaza todoterreno. 
Este tipo de buggies están preparados para la competición por terrenos de montaña con muchas 
dificultades técnicas o son creados simplemente con el fin de disfrutar al máximo de los terrenos 
naturales. Al igual que los buggies biplaza todoterrenos, éstos cuentan con una estructura tubular como 
chasis, ya que es el sistema más seguro de cara a la utilización que tendrán.  
El hecho de ser monoplaza hace que las dimensiones del vehículo sean menores, lo cual lo dota de una 
mayor agresividad ya que son menos pesados y una conducción más cómoda que los biplaza. 
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Estos buggies cuentan con un equipamiento más competitivo y de mayor rendimiento, ya que quien 
compra o fabrica este tipo de vehículo es porque lo quiere poner a prueba en terrenos con muchas 
dificultades técnicas. 
    
 
Figura 33. Buggy tipo monoplaza todoterreno. 
 
- Ventajas: Es útil en todo tipo de terrenos. 
Inmejorable relación rigidez/peso. 
Gran agresividad y fácil conducción  
El proceso de fabricación (estructura tubular) es relativamente económico teniendo en cuenta la 
calidad que se obtiene. 
- Inconvenientes: Está diseñado para disfrute de una única persona. 
Si se quiere diseñar un chasis competitivo se cuenta con poco espacio a la hora de ubicar los 
componentes mecánicos.  
La producción en serie es inviable dada la dificultad del proceso de fabricación, ya que es 
complejo y laborioso. 
 
1.4.2.5. Tipo anfibio. 
Estos vehículos anfibios también están considerados como un tipo de buggy. La particularidad que los 
distingue del resto de los mostrados anteriormente es que éstos son capaces de circular tanto por tierra 
como por agua.  
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Estos buggies suelen estar fabricados de polietileno de alta densidad (HDPE) para poder flotar, llevan 
motores que permiten velocidades de hasta 40Km/h por tierra y 4Km/h por agua y suelen ser vehículos 
con tracción en todas las ruedas, los modelos disponibles habituales tienen 6 o 8 ruedas. 
En la siguiente imagen (Figura 34) se puede observar uno de los modelos más conocidos de estos buggies 
tipo anfibio (Argo - Bigfoot 6x6), donde se pueden observar las características nombradas anteriormente:  
 
 
Figura 34. Buggy tipo anfibio. 
 
- Ventajas: Tienen la capacidad de ir por agua. 
- Inconvenientes: Velocidad muy limitada. 
No es práctico si no se quiere ir por el agua. 
No es útil en terrenos de montaña con muchas dificultades técnicas.  
Fabricación personal muy complicada.  
 
1.4.3. Chasis elegido. 
Para saber el tipo de chasis o buggy que debemos elegir nos tenemos que fijar en el uso que se le quiere 
dar, los principales requisitos son: 
 
- Capacidad para circular por terrenos de montaña. 
- Proceso de fabricación, manipulación y mantenimiento viable.  
- Buena relación rigidez/peso. 
- Capacidad para conseguir velocidades aceptables. 
- Fácil conducción.  
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Teniendo en cuenta la clasificación de buggies que hemos hecho anteriormente el tipo de vehículo que 
más se ajusta a nuestros requerimientos es el buggy todoterreno monoplaza, ya que cumple los requisitos 
de circulación por montaña, fabricación viable y buena relación rigidez-peso al estar fabricado mediante 
una estructura tubular. 
Además, está relacionado con el hecho de que por normativa de seguridad de la RFEDA se impone la 
construcción de una armadura tubular de seguridad para la zona del habitáculo. Con el chasis tubular se 
consigue una completa integración de esta armadura gracias a la similitud entre los elementos 
estructurales y las uniones entre el chasis y la armadura de seguridad.  
En la siguiente imagen se muestra el resultado final del diseño del chasis tubular (Figura 35).     
 
 
Figura 35. Imagen en 3D del chasis tubular definitivo. 
    
1.4.4. Hipótesis de diseño. 
En los siguientes apartados se analizan las principales características técnicas del chasis del buggy y de 
algunos de sus subsistemas que llevan el peso más importante a la hora de diseñar el vehículo.  
Más adelante también se calculan y razonan las decisiones de diseño tomadas. 
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1.4.4.1. Dimensiones. 
Para poder homologar un buggy que estará destinado a las carreras regidas por la normativa RFEDA el 
vehículo tiene que tener las siguientes dimensiones máximas (las dimensiones hacen referencia a los 
buggies pertenecientes a la categoría 2 de motores con cilindradas de entre 500 y 849cc: 
 
Longitud: 3.000 mm  
Anchura: 1.650 mm 
Altura chasis: 1.100 mm 
 
Hay que recordar que el diseño de este vehículo no está pensado para su ingreso en competiciones regidas 
por la normativa RFEDA, ya que está concebido uso y disfrute personal,  pero estas dimensiones sirven 
de referencia a la hora de empezar a diseñar el chasis. 
Finalmente, con el objetivo de crear un vehículo lo más estable posible y poder instalar todos los 
elementos necesarios para su correcto funcionamiento, se obtienen unas dimensiones finales de:   
 
Longitud: 2.700 mm  
Anchura: 1.700 mm 
Altura chasis: 1.300 mm 
 
1.4.4.2. Ancho de vías. 
Un mayor ancho de vías nos proporcionará una mayor estabilidad que puede traducirse en un paso por 
curva más seguro y efectivo. No obstante, al aumentar el ancho de vías de nuestro vehículo, estamos 
aumentando también las tensiones, cargas, y en definitiva los esfuerzos que deberá soportar el chasis, el 
conjunto de las suspensiones, y hasta la dirección, que en algunos casos pueden no haber sido concebidos 
para ello. Por esta razón, no se pueden diseñar unas dimensiones de ancho de vía a la ligera, éstas tienen 
que estar  justificadas mediante cálculos previos y han de aproximarse lo más posible a las dimensiones 
propuestas por los organismos que homologan este tipo de vehículos.  
El vehículo tiene que permitir un radio de giro de 4 m para así dotarlo de la máxima maniobrabilidad 
posible. Además, el cambio de dirección tiene que ser rápido y directo, de forma de que con tres vueltas 
de volante el piloto puede llevar las ruedas de un ángulo de giro máximo al ángulo de giro máximo 
opuesto.   
El ancho de vías final del buggy será el siguiente: 
 Ancho de vía delantera: 1460 mm 
 Ancho de vía trasera: 1670 mm 
 
1.4.4.3. Rigidez. 
A la hora de diseñar la estructura tubular tenemos que tener en cuenta la rigidez con la que contará el 
modelo, pero para empezar hay que distinguir dos tipos de rigidez: 
 
- Rigidez a flexión: En nuestro caso, la rigidez a flexión se refiere a la posibilidad de que la 
estructura se flexione a causa del propio peso de los elementos que conforman el buggy. Aun así, 
se sabe que esta situación no conllevará problemas al diseño del chasis. 
La rigidez flexional de una barra recta viene definida por la siguiente ecuación: 
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   (Ec. 1.4.1) 
 
- Rigidez a torsión: La rigidez a torsión en un vehículo todoterreno de altas prestaciones es 
primordial para poder validar el diseño, ya que define el comportamiento y la deformación de la 
estructura delante de solicitaciones asimétricas, como por ejemplo cuando una de las ruedas no 
está en contacto con el suelo y el resto sí.  
La rigidez torsional de una barra recta es la relación entre el momento torsor aplicado en uno de 
sus extremos y  el ángulo girado por este extremo y viene definida por la siguiente ecuación:  
 
L
GJMK
x
x
tors == θ
   (Ec. 1.4.2) 
 
Donde:  G: Módulo de elasticidad transversal 
J: Momento de inercia transversal. 
   
El método más utilizado para crear rigidez en estructuras tubulares es la triangulación. Mediante la 
triangulación de subestructuras se consigue reducir notablemente la deformación máxima sufrida por el 
chasis, ya que la deformación producida por esfuerzos axiales es bastante menor que la producida por 
momentos torsores y flectores, es decir, cuando no se tiene la estructura arriostrada mediante elementos 
diagonales gran parte de los esfuerzos son absorbidos por los nudos en forma de momentos flexores, al 
arriostrarla conseguimos que este nuevo elemento de fijación esté sometido a esfuerzos axiales de manera 
que los nudos trabajan con un momento flexor más reducido.  
En cuanto a los esfuerzos axiales hay que añadir que son preferibles a tracción que a compresión, ya que 
así se evita el pandeo.    
El ejemplo más claro de triangulación en la estructura tubular de nuestro vehículo se puede observar en la 
parte delantera de éste, aplicando la técnica de triangulación en esta zona dota al buggy de una gran 
rigidez pero a la vez permitiendo la deformación en la parte delantera en caso de impacto frontal (los 
resultados se pueden observar en los análisis de impacto frontal). Otros ejemplos de triangulación (aunque 
no estructural) se pueden observar en las zonas de los anclajes de las suspensiones. 
 
1.4.4.4. Reparto de pesos. 
El reparto de pesos es posiblemente una de las deficiencias más notables de este tipo de vehículos. La 
posición del piloto y del motor determina el reparto de pesos y poco se puede hacer para mejorarlo.  
La geometría propuesta en este proyecto se ha diseñado teniendo en cuenta la importancia de avanzar el 
mínimo la posición del piloto (debido a las reducidas dimensiones del vehículo resulta complicada la 
ubicación de elementos básicos como puede ser el motor, radiador, batería, depósitos de gasolina, etc. en 
la parte posterior del chasis), por tal de aprovechar al máximo la fuerza del eje propulsor.   
Ahora bien, el hecho de tener ubicados los principales elementos pesados en una misma zona hacen que 
el centro de gravedad del vehículo quede desplazado a la zona posterior del vehículo, por lo que el 
pilotaje quedará afectado en momentos de grandes aceleraciones. En los análisis de aceleración se puede 
comprobar que se genera poca carga en el eje delantero, por lo que la dirección quedará limitada.  
Para reducir el efecto anteriormente comentado se ha optado por bajar el centro de gravedad lo máximo 
posible, cosa que disminuirá el balanceo y aumentará la estabilidad del vehículo. Para hacerlo posible se 
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ha jugado con la ubicación de elementos como los depósitos de gasolina y el motor y con la geometría de 
los trapecios delanteros, haciéndolos más pesados. 
Los depósitos de gasolina estarán colocados a los laterales del piloto (fuera de la cabina de pilotaje), ya 
que es la ubicación con la que se conseguirá un centro de gravedad lo más avanzado posible y bajo. El 
motor estará situado lo más próximo posible al arco principal de la estructura tubular y lo más pegado al 
suelo del vehículo para bajar también el centro de gravedad.   
    
1.4.4.5. Habitabilidad del espacio para el piloto. 
Para que la estructura del habitáculo ofrezca una ergonomía válida y una seguridad suficiente para el 
piloto, hemos de tener en cuenta los siguientes aspectos: 
 
- La facilidad de acceso a los elementos que forman parte de los sistemas de pilotaje.  
- La estructura no tiene que interferir en los movimientos habituales de conducción del piloto. 
- La geometría de la cabina de conducción tiene que proporcionar un acceso y desalojo cómodo o  
relativamente cómodo. 
- Todo lo referente al correcto posicionamiento del ocupante tiene que estar basado al modelo 
llamado Percentil 95, que engloba al 95% de las personas de menor estatura, que limita a la altura 
marcada por el 5% restante.  
El modelo “Percentil 95” ha sido creado en el programa de diseño utilizado, para poder 
comprobar posteriormente la ergonomía de la cabina de pilotaje.   
- La longitud de las piernas, sumado a las medidas de los pedales y el ángulo de los pies determina 
la altura de la parte delantera del vehículo y también la longitud del chasis. 
- La línea de visión sirve para determinar la altura del volante. 
- Según normativa RFEDA, el espació para las piernas tiene que ser de un volumen mínimo de 
750cm3 y el ancho mínimo a nivel de los codos del piloto debe ser de 800mm. 
 
En el Anexo B se puede observar la habitabilidad y la ergonomía del vehículo todoterreno. 
 
1.4.4.6. Costes de producción. 
Para hacer un buen diseño de un chasis se han de tener en cuenta varios aspectos relacionados con los 
costes de producción, por tal de que el coste final no sea demasiado elevado, hay que vigilar:  
 
- La variedad de secciones y diámetros de barras que forman la estructura tiene que ser 
mínima. 
- El número de uniones entre barras tiene que ser mínimo, para así ahorras en conceptos de 
soldadura. 
- Las barras curvas tienen que ser las mínimas posibles.   
 
1.4.4.7. Ingeniería inversa. 
En cualquier proceso de diseño, cuando se habla de ingeniería inversa nos referimos al conjunto de 
procesos que se llevan a cabo para analizar y estudiar un elemento real y llegar a las conclusiones 
pertinentes.  
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Para diseñar el chasis hemos seguido el siguiente proceso de ingeniería inversa: 
 
1. Obtención de fotografías de varios chasis de buggies, mecanismos en motos y coches…  
2. Selección de los modelos que más se ajustan a nuestras hipótesis de diseño. 
3. Obtención del mayor número de medidas y datos de los modelos a considerar. 
4. Con la idea de nuestro diseño preliminar procedemos al diseño con el programa Catia V5. 
5. Una vez dibujado el diseño preliminar se buscan los errores de diseño y se proponen mejoras para 
optimizar el modelo al máximo, siempre teniendo en cuenta la normativa de seguridad. 
6. Una vez validado el diseño se procede a la aplicación de las propiedades del material elegido para 
continuar con el análisis. 
7. Se procede al análisis y a la posterior validación final.    
 
A continuación se muestra una figura (Figura 36) donde se puede observar algunos de los primeros 
diseños de este vehículo: 
 
 
Figura 36. Primeros prototipos. 
 
Estos primeros modelos tenían las siguientes deficiencias: 
- No contaba con la caja trasera para la adaptación de la transmisión. 
- Llevaba incorporado unas protecciones laterales más pesadas y endebles. 
- El diseño no tenía el espacio necesario para las extremidades del piloto ni para los componentes 
mecánicos.   
- El modelo no disponía de las pletinas en las zonas que se ven más afectadas en los impactos 
(zona trasera), y esto producía roturas y desplazamientos considerables. 
- El vehículo inicial estaba formado por tubos de Ø40x2 mm, más tarde fueron substituidos por 
unos de Ø30x2 mm, pero finalmente, por razones de peso y resistencia se optó por el tubo de 
Ø40x1,5 mm. 
- El prototipo inicial contaba con unos trapecios delanteros y traseros que producían unos anchos 
de vía de 1900mm y 2100mm respectivamente, éstos fueron substituidos por unos más cortos y 
finos por tal de aligerar al vehículo y hacerlo más ágil en su paso por curva.      
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2. Cálculos. 
 
 
2.1. Cálculos y resultados de los análisis. 
 
En los siguientes apartados se dan a conocer aquellos cálculos necesarios a la hora de diseñar un chasis, 
para comprobar si este es capaz o no de soportar a las situaciones hipotéticas que corresponderán a una 
simulación de movimientos e impactos reales.  
Una vez obtengamos los valores de las cargas que hay que aplicar en la estructura para simular cada 
situación de carrera, procederemos al análisis de los resultados que obtendremos gracias al programa de 
FEM, Catia V5.  
El método de elementos finitos, como ya hemos comentado anteriormente más detalladamente, realiza un 
mallado que consiste en la división en pequeños fragmentos de la estructura tridimensional, para así poder 
analizar cada uno de  ellos independientemente.  
En las siguientes figuras (Figura 37 y Figura 38) podemos observar el mallado realizado al chasis.  
 
 
Figura 37. Mallado tridimensional del chasis. 
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Figura 38. Vista al detalle del mallado tridimensional. 
 
En estas figuras se puede apreciar la dimensión de los fragmentos de división de la estructura. 
En los siguientes apartados se realizarán los cálculos para aplicar el método de los elementos finitos,  
principalmente son: 
 
- Análisis de modos de vibración y frecuencias propias. 
- Bases de cálculo para el análisis estático. 
- Análisis estáticos. 
- Cálculo de la rigidez a torsión.  
 
2.1.1. Análisis de modos de vibración y frecuencias propias. 
Mediante estos análisis se pretende comprobar el comportamiento dinámico que tendrá el chasis del 
vehículo ante las vibraciones que recibe en los anclajes de las suspensiones y de las propias ruedas por 
parte del terreno. 
De esta manera, se quiere conocer aquellos valores de frecuencias nocivas para los que la estructura 
tubular entraría en resonancia y se colapsaría.   
El análisis de modos y frecuencias propias de vibración realizado con el programa Catia V5 nos 
determinará aquellos valores de frecuencia que hacen entrar en resonancia a la estructura. 
Para determinar estos valores de frecuencia se ha fijado la estructura por las piezas que soportan las 
ruedas, de esta manera se realizará el análisis de la manera más real posible, ya que al circular por un 
terreno las vibraciones entran a partir de las ruedas y se transmiten por los trapecios hasta llegar a la 
estructura tubular. 
En la siguiente tabla (Tabla 11) se muestran los modos y frecuencias propias de vibración del diseño:  
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Tabla 11. Modos y frecuencias propias de vibración. 
Modos 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Frecuencias 27,7 42,9 56,9 68,9 80,1 86,5 101,8 122,5 141,8 143,3 
 
El valor de frecuencia más pequeño que hemos obtenido es de 27,7Hz. Hay que destacar ante todo que 
estos modos suponen la entrada en resonancia de la estructura y de ningún modo podemos entrar en este 
modo de vibración o la estructura se colapsaría.  
Según análisis de estudios de densidades espectrales de terrenos, se ha llegado a la conclusión de que la 
posibilidad de llegar a una frecuencia de 15Hz es prácticamente nula, por lo tanto, tenemos un margen de 
seguridad bastante amplio antes de llegar a nuestro primer modo de resonancia. 
A continuación se muestra una figura (Figura 39) donde se puede observar la representación gráfica de las 
tensiones recibidas por la estructura al entrar en el primer modo de frecuencias propias: 
 
  
 
Figura 39. Representación gráfica de las tensiones de Von Mises en el modo de vibración 1. 
 
En esta figura podemos observar que las principales tensiones se concentran en las zonas próximas a la 
entrada de vibraciones, y como podemos observar estas tensiones son muy superiores a lo que realmente 
soportaría la estructura. 
En la siguiente figura (Figura 40) podemos observar el valor de las deformaciones que sufriría el chasis al 
recibir el primer modo de vibración: 
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Figura 40. Representación gráfica de las deformaciones translacionales en el modo de vibración 1. 
 
Las mayores deformaciones se producirían en la zona superior del arco principal de la estructura con 
valores de hasta 24,7 cm, esto supondría sin ningún tipo de duda la destrucción total del chasis. 
A partir del primer modo de vibración los valores de frecuencia aumentan, por lo que es innecesario 
seguir analizando el comportamiento que sufriría la estructura, ya que a mayor frecuencia de vibración 
mayores van a ser las tensiones recibidas y consecuentemente mayores van a ser las deformaciones 
sufridas.  
 
2.1.2. Bases del cálculo estático. 
En los siguientes apartados se realizarán los cálculos para una serie de hipótesis que se pueden dar en 
casos reales, para determinar la mejor configuración del chasis atendiendo a los sistemas de suspensiones 
y trapecios. 
En este estudio se tratarán las hipótesis de aceleración/deceleración longitudinal, aceleración lateral e 
impacto, teniendo en cuenta los parámetros que aparecen en condiciones de pilotaje.  
   
2.1.2.1. Aceleración / Desaceleración longitudinal. 
Para desarrollar este apartado, consideraremos el vehículo como un sólido rígido, no dotado de 
suspensión, con movimiento sobre un plano recto horizontal (pendiente 0º) y son ningún tipo de 
aceleración o movimiento lateral. Para realizar el análisis de los esfuerzos asociados a esta hipótesis de 
movimiento se utilizará como base el diagrama bidimensional que se muestra en la siguiente figura 
(Figura 41), utilizando el sistema de referencia como sentido positivo de las fuerzas y momentos. 
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Figura 41. Diagrama bidimensional de las fuerzas que actúan durante la aceleración/deceleración. 
 
Aplicando los teoremas vectoriales sobre el diagrama bidimensional mostrado, obtenemos las siguientes 
ecuaciones: 
 
amRFFamF atd ⋅=++→⋅=∑ 1        (Ec. 2.1.1) 
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Aislando Nd y Nt de las ecuaciones anteriores obtenemos: 
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Para el estudio de esta hipótesis de movimiento, se menospreciarán algunos factores que prácticamente no 
influyen dada la magnitud de las fuerzas de aceleración y frenada, estos son: la resistencia a la rodadura, 
la resistencia aerodinámica al avance y el momento aerodinámico, ya que la superficie frontal de estos 
vehículos es muy reducida y el rango de velocidades adquiridas tampoco es muy considerable. 
Al tratarse de un vehículo ligero, las inercias de las ruedas pueden adquirir una cierta importancia, por lo 
que en un principio se tendrán en cuenta, en todo caso se descubrirá en los siguientes apartados.  
Debido a estas nuevas consideraciones (Ra = Ma = Md = Mt = 0) hay que volver a plantear las ecuaciones 
anteriores:   
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De igual manera, se replantean las ecuaciones obtenidas de los teoremas vectoriales del diagrama 
bidimensional: 
 
gmNN td ⋅≤+          (Ec. 2.1.8) 
amFF td ⋅≤+          (Ec. 2.1.9) 
 
Si μ es el coeficiente de fricción entre el neumático y el terreno, la máxima fuerza de 
aceleración/deceleración será: 
 
mgFF td ⋅⋅≤+ µ          (Ec. 2.1.10) 
 
Teniendo en cuenta las ecuaciones anteriores, obtenemos: 
 
gamgam ⋅≤→⋅⋅≤⋅ µµ         (Ec. 2.1.11) 
 
De esta última ecuación se deduce que la máxima aceleración/deceleración que podemos obtener estará 
limitada por el coeficiente de fricción que existe entre la rueda y el terreno.  
A continuación, definiremos para cada eje el coeficiente κ, que relaciona la fuerza normal que soporta el 
neumático y la fuerza tangencial de aceleración/deceleración. Obtendremos dos ecuaciones, una para el 
eje delantero y otra para el trasero:   
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Considerando las expresiones de Nd y Nt de las ecuaciones Ec.2.1.6 y Ec.2.1.7, obtenemos:  
 
ddd NF ⋅= κ ;  





⋅
⋅⋅
⋅+⋅+⋅
⋅
⋅= a
rgm
Ia
g
hl
l
gmF
d
r
dd 42κ   (Ec. 2.1.14) 
ttt NF ⋅= κ ;  





⋅
⋅⋅
⋅−⋅−⋅
⋅
⋅= a
rgm
Ia
g
hl
l
gmF
d
r
tt 41κ    (Ec. 2.3.15) 
 
A continuación se muestra una tabla recordatorio de las propiedades físicas del vehículo que utilizaremos 
en el cálculo de las fuerzas de aceleración y deceleración (Tabla 12):   
 
Tabla 12. Parámetros utilizados para el cálculo de aceleración/deceleración longitudinal. 
PARÁMETROS UTILIZADOS PARA EL CÁLCULO 
Peso del vehículo en carrera (M) 434 Kg 
Aceleración de la gravedad (g) 9,81 m/s2 
Inclinación del terreno ( θ) 0º 
Distancia entre ejes (L) 2252 mm 
Distancia de CG al eje delantero (l1) 1462 mm 
Distancia de CG al eje trasero (l2) 790 mm 
Inercia de la rueda delantera (Ir) 1,31 Kg/m2 
Inercia de la rueda trasera (Ir) 2,62 Kg/m2 
Radio dinámico del neumático (Rd) 305 mm  
Aceleración del vehículo (a) 9,81m/s2 
Resistencia aerodinámica (Ra) 0 N 
Altura del CG al suelo (h) 550 mm 
 
Con la utilización de estos parámetros aplicados en las ecuaciones Ec.2.1.6 y Ec.2.1.7, calcularemos las 
fuerzas normales aplicadas en cada rueda. 
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- En situación de velocidad constante, a = 0 m/s2 (Tabla 13): 
 
Tabla 13. Fuerzas normales y distribución de pesos a velocidad constante. 
EJE FUERZAS NORMALES REPARTO DE PESOS 
Delantero Nd= 1494,54 N 35,1 % 
Trasero Nt= 2764 N 64,9 % 
 
- En situación de aceleración, a = 9,81 m/s2 (Tabla 14): 
 
Tabla 14. Fuerzas normales y distribución de pesos para una aceleración de 1G. 
EJE FUERZAS NORMALES REPARTO DE PESOS 
Delantero Nd= 453,73 N 10,7 % 
Trasero Nt= 3803,81N 89,3 % 
 
- En situación de deceleración, a = -9,81 m/s2 (Tabla 15): 
 
Tabla 15. Fuerzas normales y distribución de pesos para una deceleración de 1G. 
EJE FUERZAS NORMALES REPARTO DE PESOS 
Delantero Nd= 2533,35 N 59,5 % 
Trasero Nt= 1724,19 N 40,5 % 
 
El reparto de pesos es posiblemente una de las deficiencias de este tipo de vehículos. Como se ha 
comentado en apartados anteriores, la posición del piloto y del motor determina prácticamente el reparto 
de pesos y poco se puede hacer para mejorarlo, ya que las reducidas medidas del chasis dificultan la 
ubicación de elementos básicos como pueden ser el motor, la batería, los depósitos de gasolina y radiador, 
para así aprovechar al máximo la fuerza del eje propulsor.  
De los resultados obtenidos, podemos observar que la mayor descompensación surge en la aceleración 
máxima, como nota positiva hay que destacar que este hecho facilitará el giro, ya que hay que recordar 
que el tipo de dispositivo de dirección instalado es directo y sin ningún tipo de ayuda neumática.  
Los resultados obtenidos serán utilizados para el cálculo de las reacciones en la mangueta en diferentes 
situaciones de carrera.  
 
2.1.2.2. Aceleración lateral. 
En este apartado, se realiza un análisis para conocer las fuerzas normales que actúan en cada una de las 
cuatro ruedas a su paso por curva.  
En el siguiente análisis, supondremos que el vehículo circula por una curva de derechas a una velocidad 
constante, podremos decir así que la aceleración tangencial es nula. 
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Con este análisis pretendemos determinar el valor de las fuerzas que actúan sobre la mangueta de la 
rueda, que principalmente son: 
 
- Fsi: Fuerza de la suspensión izquierda. 
- Ftii: Fuerza de trapecio inferior izquierdo. 
- Ftsi: Fuerza del trapecio superior izquierdo. 
 
A la hora de hacer los cálculos no se tienen en cuenta los desplazamientos y deformaciones que sufren las 
manguetas, los trapecios, tornillos, ruedas, etc. De esta manera, se consideran los elementos como sólidos 
rígidos, de todas formas, hay que aclarar que estos pequeños desplazamientos no son muy significativos y 
no afectan en el cálculo que se quiere llevar a cabo.  
En la siguiente figura se puede observar el diagrama bidimensional de la vía delantera, en ella quedan 
reflejados algunos de los datos que utilizaremos para realizar este cálculo (Figura 42): 
  
 
Figura 42. Diagrama bidimensional del buggy en vista frontal. 
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Aplicando los teoremas vectoriales sobre el diagrama bidimensional mostrado obtenemos las siguientes 
ecuaciones: 
 
amFFamF fdfiH ⋅=+→⋅=∑        (Ec. 2.1.16) 
gmNNF derizqV ⋅=+→=∑ 0        (Ec. 2.1.17) 
2234233423 )()(20 lamllgmllNM derP ⋅⋅−+⋅⋅=+⋅⋅→=∑     (Ec. 2.1.18) 
 
Sabiendo que:  
 
izqfi NF ⋅≤ µ           (Ec. 2.1.19) 
derfd NF ⋅≤ µ           (Ec. 2.1.20) 
 
Despejamos las reacciones en cada una de las dos ruedas en el sistema de las tres ecuaciones para saber la 
expresión analítica: 
 
( ) ( )( )22342334232
lallg
ll
mNder ⋅−+⋅⋅+⋅
=       (Ec. 2.1.21) 
( ) ( )( )22342334232
lallg
ll
mNizq ⋅++⋅⋅+⋅
=       (Ec. 2.1.22) 
 
En la siguiente figura se puede observar el movimiento que sufre el sistema a su paso por curva, este 
movimiento es debido a las fuerzas de inercia producidas por la aceleración lateral (Figura 43). 
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Figura 43. Desplazamiento del buggy a su paso por curva. 
 
Para poder determinar las fuerzas producidas por los trapecios y la suspensión a la mangueta y a la 
estructura tubular se estudiará el sistema de mangueta-rueda como un sólido rígido. De este sistema se 
conocen los valores de las fuerzas normales y de la fricción recibida del terreno (calculado en el apartado 
anterior), esto nos permitirá averiguar las fuerzas que actúan sobre la mangueta. 
A continuación se puede observar el diagrama bidimensional de la rueda posterior del vehículo a su paso 
por curva (Figura 44), este nos ayudará a deducir las ecuaciones que llevaran a conocer las fuerzas que 
actúan en la mangueta de la rueda.  
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Figura 44. Diagrama bidimensional rueda-mangueta. 
 
Mediante las relaciones geométricas mostradas en la figura anterior obtenemos las ecuaciones de donde 
se podrán definir Fsi, Ftsi y Ftii en función de los ángulos a estudiar, son las siguientes:  
 
( ) ( ) ( ) fitiitsisiH FFFFF =⋅−⋅−⋅→=∑ ββθ coscoscos0     (Ec. 2.1.23) 
( ) ( ) ( ) ItiitsisiV NFFFF =⋅+⋅+⋅→=∑ ββθ sinsinsin0     (Ec. 2.1.24) 
( ) ( ) ( ) ( )( ) ( ) 0sincos0 434144434142 =−⋅⋅−−⋅−−⋅⋅→=∑ llNllllFM itsiM µββ  (Ec. 2.1.25) 
 
A continuación se definen las variables necesarias para el cálculo de las fuerzas que actúan sobre la 
mangueta y el chasis: 
 
- R es la distancia que hay entre el punto de anclaje del trapecio inferior con la mangueta hasta el 
punto de contacto del neumático de la rueda con la superficie del terreno. 
   
( ) 23123534 lllR ++=         (Ec. 2.1.26) 
 
- R’ es la distancia que hay entre el punto de anclaje del trapecio superior con la mangueta hasta el 
punto de contacto del neumático de la rueda con la superficie del terreno. 
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( ) ( )2313223534 llllR +++=′         (Ec. 2.1.27) 
 
- α es el ángulo que forma la arista inferior del neumático con la recta que une el punto de anclaje 
del trapecio inferior y la mangueta con el punto de contacto entre el neumático y la superficie del 
terreno.  
 






+
=
3534
31
ll
larctgα          (Ec. 2.1.28) 
 
- l41 es la distancia vertical que existe entre la superficie del terreno y el punto de anclaje del 
trapecio inferior con la mangueta cuando la rueda está rotada un ángulo δ.  
   
( )αδ +⋅= sin41 Rl          (Ec. 2.1.29) 
 
- l42 es la distancia vertical que existe entre la superficie del terreno y el punto de anclaje del 
trapecio superior con la mangueta cuando la rueda está rotada un ángulo δ.  
 
( )γδ +⋅′= sin42 Rl          (Ec. 2.1.30) 
 
- l43 es la distancia horizontal que hay entre el punto de contacto del neumático con la superficie del 
terreno y el punto de anclaje del trapecio inferior y la mangueta cuando la rueda está rotada un 
ángulo δ. 
 
( )αδ +⋅= cos43 Rl          (Ec. 2.1.31) 
 
- l44 es la distancia horizontal que existe entre el punto de contacto del neumático y la superficie del 
terreno y el punto de anclaje entre el trapecio superior y la mangueta. 
 
( )γδ +⋅′= cos44 Rl          (Ec. 2.1.32) 
 
- γ es el ángulo que forma la ar ista inferior del neumático con la recta que une el punto de contacto 
del neumático y la superficie del terreno y el punto de anclaje entre el trapecio superior y la 
mangueta.  
 






+
+
=
3534
3231
ll
llarctgγ          (Ec. 2.1.33) 
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Por lo tanto, se tiene el siguiente sistema matricial: 
  
( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( )( ) ( )









−⋅⋅
⋅
=










⋅










−⋅−−⋅
−−
434144434142 0sincos0
sinsinsin
coscoscos
llN
N
N
F
F
F
llll I
I
I
tie
tse
se
µ
µ
ββ
ββθ
ββθ
 (Ec. 2.1.34) 
 
A partir de este obtenemos las expresiones de las fuerzas que actúan sobre la mangueta y sobre el chasis 
(cambiados de signo): 
 
( )
( ) ( ) ( ) ( )44434142
4341
sincos llll
llNF Itsi −⋅−−⋅
−⋅⋅
=
ββ
µ
      (Ec. 2.1.35) 
( )( )
( ) ( ) ( ) tsi
I
tii Ftg
tgNF −
⋅+
⋅−⋅
=
θββ
θµ
cossin
1
       (Ec. 2.1.36) 
( ) ( )
( )θ
β
sin
sin tiitsiI
si
FFNF +⋅−=        (Ec. 2.1.37) 
 
Estas expresiones de las fuerzas que actúan sobre la mangueta se han introducido en una hoja de cálculo 
para así poder hacer un barrido del ángulo θ y buscar aquel para el que el sumatorio de las fuerzas en 
valor absoluto ΙFsiΙ + ΙFtsiΙ + ΙFtiiΙ sea mínimo para las diferentes hipótesis de situaciones en carrera. 
Dado que el reparto de pesos del vehículo es de 35-65% y la geometría es muy diferente se tendrán que 
hacer dos análisis para cada hipótesis, uno del tren delantero y otro para el trasero, ya que los resultados 
diferirán considerablemente. 
Para poder hacer el cálculo se utilizaran los parámetros que se observan en la siguiente tabla, éstos serán 
substituidos en las expresiones de las fuerzas y variando el ángulo θ obtendremos de la curva sumatorio el 
ángulo por el cual las reacciones son mínimas y por lo tanto el más eficaz.  
    
Tabla 16. Parámetros a utilizar para el cálculo del sistema trapecios - suspensión. 
Explicación del parámetro Sigla del parámetro 
Trapecios 
delanteros 
Trapecios 
traseros 
Variación del ángulo que forma el amortiguador con el horizontal 
cuando el vehículo está sometido a una fuerza centrípeta (º) λ 0 0 
Ángulo que forma el amortiguador con el horizontal cuando está 
en compresión máxima (º)  θ 70 60 
Distancia del eje vertical del chasis al punto de fijación del 
amortiguador al chasis en compresión (mm) x 523 605 
Altura de la oreja de fijación del amortiguador al chasis en 
compresión (mm) y 616 690 
Radio de la circunferencia que describe la oreja de sujeción del 
amortiguador con el chasis haciéndola rotar desde el punto de 
contacto de la superficie del terreno y el neumático (mm) 
l21 1150 1400 
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Explicación del parámetro Sigla del parámetro 
Trapecios 
delanteros 
Trapecios 
traseros 
Altura del centro de gravedad del vehículo medida desde el suelo 
(mm) l22 550 
Distancia del eje z del vehículo, desde el centro del mismo hasta 
la oreja de sujeción del amortiguador con la mangueta (mm)  l23 640 662 
Longitud natural de la suspensión (mm) L0 1113,3 
Longitud de la suspensión en compresión máxima (mm) Lm 672,6 
Aceleración lateral que sufre el buggy expresado en G’s A 1 
Aceleración de la gravedad (m/s2) G 9,81 
Coeficiente de fregamiento entre la rueda y el terreno μ 1 
Altura de el trapecio inferior respeto del suelo (mm) l31 294 262 
Altura del trapecio superior respeto del suelo (mm) l32 115 230 
Distancia en el eje z del vehículo, desde la oreja de sujeción del 
amortiguador al chasis al centro de la rueda (mm) l33 452 1166 
Distancia en el eje z del vehículo, desde la oreja de sujeción del 
amortiguador a la mangueta al eje vertical de la rueda (mm) l34 91 168 
Altura que baja el chasis a causa de la fuerza centrípeta (mm)  r 317,5 330,2 
Longitud del trapecio (mm) Lt 450 550 
Ángulo máximo que forman los triángulos con el suelo (º) β 12 16,44 
La mitad del ancho del chasis (mm)  l36 735 139 
Ángulo que rota el chasis por acción de la fuerza centrípeta (º)  δ 11 11 
Ángulo que forma la línea que pasa por el centro de la oreja de 
sujeción del amortiguador con el chasis y el punto N, y el eje z del 
chasis (en compresión máxima) (º) 
ψ 56 27 
Distancia en el eje transversal del vehículo del punto N al punto 
de fijación del amortiguador al chasis (en descompresión) (mm) x’ 471 200 
Altura de la oreja de sujeción del amortiguador al chasis respecto 
del punto N (en descompresión) (mm) y’ 735 1000 
Altura del trapecio inferior respecto del suelo cuando el chasis se 
balancea un ángulo δ (mm) l41 325,35 318,32 
Altura del trapecio superior respecto del suelo cuando el chasis se 
balancea un ángulo δ (mm) l42 438,24 544,10 
Distancia desde el punto de pivote del neumático hasta el punto 
de sujeción del trapecio inferior con la mangueta cuando el chasis 
se balancea un ángulo δ (mm) 
l43 132,96 264,52 
Distancia desde el punto de pivote del neumático hasta el punto 
de sujeción del trapecio superior con la mangueta cuando el 
chasis se balancea un ángulo δ (mm) 
l44 111,02 220,64 
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Explicación del parámetro Sigla del parámetro 
Trapecios 
delanteros 
Trapecios 
traseros 
Longitud de la recta que une el punto de pivote del neumático con 
el punto de fijación del trapecio inferior con la mangueta (mm)  R 351,47 413,88 
Longitud de la recta que une el punto de pivote del neumático con 
el punto de fijación del trapecio superior con la mangueta (mm)  R’ 452,08 587,13 
Ángulo entre el eje transversal del vehículo y la recta de longitud 
R (º) α 56,77 39,27 
Ángulo entre el eje transversal del vehículo y la recta de longitud 
R’ (º) γ 64,78 56,93 
Mitad del ancho de la rueda (mm) l35 101,6 152,4 
 
A continuación se muestran los gráficos de las fuerzas resultantes y del sumatorio de las reacciones 
recibidas en la mangueta y consecuentemente en el chasis en la vía delantera y trasera respectivamente 
(Figura 45 y 46): 
 
 
Figura 45. Fuerzas que actúan sobre la mangueta en la vía delantera. Hip. Aceleración lateral. 
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Figura 46. Fuerzas que actúan sobre la mangueta en la vía trasera. Hip. Aceleración lateral. 
 
De estos gráficos podemos destacar que la fuerza más grande es la ejercida por la suspensión y que 
cuando el ángulo disminuye las fuerzas de la suspensión y del trapecio inferior tienden a infinito. Este 
efecto es debido a la imposibilidad de contrarrestar la reacción contra el suelo de la rueda izquierda en el 
sistema de la mangueta.  
De distinta manera actúa la fuerza del trapecio superior que no se ve alterada por los diferentes valores 
que toma el ángulo θ, esto es debido a que Ftsi en esta hipótesis de movimiento siempre considera Ni y Ffe 
constantes, para los diferentes valores del ángulo θ. 
El ángulo que transmite menos fuerzas a la mangueta y al chasis es aquel que cumple:  
  
( ) ∑=++→=∆
∆ FFFFF tiitsisi minmin0θ
 
 
De esta manera, para la vía delantera obtenemos que el ángulo que hace recibir menos fuerzas en la 
mangueta-suspensión es 13º, mientras nuestro ángulo elegido es 70º (más adelante se explica el porqué de 
dicha elección final). En las siguientes tablas se pueden observar los valores de las fuerzas recibidas 
(Tabla 17 y 18):  
  
Tabla 17. Fuerzas de la suspensión delantera para θmínimo. 
θmín (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
13 3674,7 N 2379,7 N -57,75 N 6112,1 N 
  
Tabla 18. Fuerzas de la suspensión delantera para θóptimo. 
θopt (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
70 1568,3 N 2379,7 N -3169,9 N 7117,9 N 
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De igual manera, para la vía trasera obtenemos que el ángulo que hace recibir menos fuerzas en la 
mangueta-suspensión es 37º, mientras que nuestro ángulo elegido es 60º (más adelante se explica el 
porqué de dicha elección final). En las siguientes tablas se pueden observar los valores de las fuerzas 
recibidas (Tabla 19 y 20): 
 
Tabla 19. Fuerzas de la suspensión trasera para θmínimo. 
θmín (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
37 3552,2 N 605,4 N -42,57 N 4200,2 N 
 
Tabla 20. Fuerzas de la suspensión trasera para θóptimo. 
θopt (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
60 2935,1 N 605,4 N -1470,3 N 5010,8 N 
 
2.1.2.3. Aceleración lateral y longitudinal.  
Es muy habitual para este tipo de vehículos que aceleren o frenen mientras trazan una curva. El objetivo 
del análisis de la siguiente hipótesis de movimiento es conocer las condiciones de contorno del chasis 
para esta situación de carga. 
El movimiento que describe el vehículo en este tipo de hipótesis es un movimiento circular no uniforme, 
por lo que la aceleración tangencial no será nula. Para realizar el análisis perteneciente se añadirá a la 
hipótesis anterior una aceleración perpendicular a la aceleración normal (tangencial). 
Aunque se parte de las premisas anteriores se podrá ver que existen diferencias con respeto a la 
aceleración lateral ya que en este caso al existir también una aceleración o deceleración longitudinal hace 
variar el reparto de pesos del vehículo y este hecho hará variar considerablemente las reacciones en el 
chasis del buggy.  
Hay que recordar de apartados anteriores el reparto de pesos que sufría el vehículo para las diferentes 
hipótesis de movimiento longitudinal: 
 
- Aceleración 1G (9,81 m/s2)  Vía delantera: 10,7% Vía trasera: 89,3%  
- Deceleración 1G (-9,81 m/s2)  Vía delantera: 59,5% Vía trasera: 40,5% 
 
En el análisis de esta hipótesis de movimiento se utilizará una aceleración tangencial de 1G (9,81 m/s2) 
además de la aceleración/deceleración longitudinal estudiada en los análisis anteriores. Para el estudio de 
las reacciones en la vía delantera se considerara que el vehículo toma la curva con el freno pisado, ya que 
es el caso más desfavorable que se puede encontrar debido al reparto de pesos, mientras que para el 
estudio de la vía trasera se considera que el vehículo toma la curva con el acelerador pisado.   
En el siguiente gráfico se pueden observar las fuerzas principales que actúan en el sistema mangueta-
suspensión y consecuentemente en el chasis de la vía delantera del buggy (Figura 47): 
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Figura 47. Fuerzas que actúan sobre la mangueta en la vía delantera. Hip. Aceleración lat. y long. 
   
Del mismo modo que en el apartado anterior, el ángulo θ que menos desfavorece al sistema mangueta-
suspensión es 13º, esto es debido a que el tipo de trayectoria que realiza el vehículo es la misma, aunque 
esta recibe más cargas debido al reparto de pesos. A continuación se muestran las tablas con el valor de 
las fuerzas que recibe el chasis para el ángulo que recibe menos reacciones y para el ángulo óptimo 
elegido (Tablas 21 y 22): 
 
Tabla 21. Fuerzas de la suspensión delantera para θmínimo. 
θmín (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
13 6271,1 N 4061 N -98,56 N 10431 N 
 
Tabla 22. Fuerzas de la suspensión delantera para θóptimo. 
θópt (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
70 2676,3 N 4061 N -5409,7 N 12147 N 
 
Para la suspensión trasera, del mismo modo que en el apartado anterior, se calcula aparte ya que la 
geometría del sistema mangueta-suspensión es diferente al de la vía delantera. En la siguiente imagen se 
pueden observar las fuerzas principales que actúan en el sistema mangueta-suspensión y 
consecuentemente en el chasis de la vía trasera del buggy (Figura 48): 
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Figura 48. Fuerzas que actúan sobre la mangueta en la vía trasera. Hip. Aceleración lat. y long. 
 
Del mismo modo que en el apartado anterior, el ángulo θ que menos desfavorece al sistema mangueta-
suspensión es 37º, esto es debido a que el tipo de trayectoria que realiza el vehículo es la misma, aunque 
esta recibe más cargas debido al reparto de pesos. A continuación se muestran las tablas con el valor de 
las fuerzas que recibe el chasis para el ángulo que recibe menos reacciones y para el ángulo óptimo 
elegido (Tablas 23 y 24): 
 
Tabla 23. Fuerzas de la suspensión trasera para θmínimo. 
θmín (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
37 4887,7 N 833,1 N -58,57 N 5779,3 N 
 
Tabla 24. Fuerzas de la suspensión trasera para θóptimo. 
θópt (º) Fsi Ftsi Ftii Σmín 
60 4038,5 N 833,1 N -2023,1 N 6894,7 N 
 
Se observa que el comportamiento de esta hipótesis es muy parecido al de la hipótesis anterior 
(aceleración lateral). Aún así, se puede ver un aumento de las fuerzas debido a la transferencia de carga 
entre ejes. Hace falta recordar que los gráficos son en desaceleración para el eje delantero y de 
aceleración para el eje trasero, y por lo tanto, en esta hipótesis, respecto la hipótesis anterior, siempre 
habrá un aumento de carga para ambos ejes.   
 
2.1.2.4. Otras hipótesis de movimiento. 
A la hora de realizar los cálculos de las diferentes hipótesis de movimiento mediante el método de 
elementos finitos (FEM) haremos también los cálculos para las hipótesis de aceleración longitudinal, 
lateral e impacto lateral y aceleración longitudinal más impacto frontal.  
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Deducir los ángulos con precisión de estas nuevas hipótesis nombradas mediante los métodos utilizados 
anteriormente es muy difícil, ya que entran en acción los impactos, y deducir las reacciones en el sistema 
mangueta-suspensión mediante la aplicación de aceleraciones y fricciones ficticias no resulta muy 
efectiva, es por esto que se procederá directamente al análisis mediante elementos finitos y otros métodos 
que se especificarán en el siguiente apartado. 
Aunque, como hemos dicho anteriormente, no podamos concretar un ángulo ideal preciso para las 
suspensiones en el caso de los movimientos con impactos podemos deducirlo fácilmente si atendemos a 
las características de las hipótesis y del diseño de la estructura tubular. 
La hipótesis de movimiento para una aceleración lateral y longitudinal con impacto lateral consistiría en 
el paso por curva del buggy en condición de aceleración/deceleración soportando irregularidades 
evidentes en el terreno producidas por la aparición de piedras, baches, etc. Sabemos que será una 
situación aún más desfavorable que el resto de hipótesis por lo que respecta a las reacciones que se 
transmiten al chasis.  
En todo caso sabemos que al desplazarnos lateralmente con una fricción más elevada de lo habitual 
producida por el mal estado del terreno el ángulo que han de tener las suspensiones para que las 
reacciones tengan el menor el efecto posible sobre el chasis es aquel ángulo que se encuentre lo más 
cercanamente posible 0º, a partir de aquí las reacciones en el sistema mangueta-suspensión irán creciendo. 
Para simular situaciones similares en el mundo industrial se suele utilizar como condición que la fuerza 
centrifuga del vehículo sea de 2G (19,62 m/s2) y dado que la fuerza lateral máxima que puede soportar el 
vehículo es de 1G el vehículo patinaría. De esta manera, la fuerza de impacto se considera que es la 
fuerza de inercia lateral del vehículo. 
Se ha hecho el análisis mediante estas condiciones y se ha podido observar que lo deducido anteriormente 
era cierto. En el siguiente gráfico se puede observar como las fuerzas que actúan en el sistema mangueta-
suspensión de la vía delantera aumentan a medida que aumenta el ángulo de la suspensión (Figura 49):       
 
 
Figura 49. Fuerzas sobre la mangueta en la vía delantera. Hip. Aceleración lat. y long.  con impacto. 
 
Los valores de las fuerzas obtenidas no son muy significativos ya que las condiciones aplicadas tampoco 
son precisas, pero el gráfico sirve para determinar las tendencias que toman las fuerzas al aumentar el 
ángulo. De igual manera que sucede para la vía delantera sucedería para la trasera.  
En el caso de la otra hipótesis de movimiento, aceleración longitudinal con impacto, sucede todo lo 
contrario que en el caso anterior, el ángulo más favorable sería el más cercano a 90º.  
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Ahora nos encontramos ante una aceleración longitudinal con impactos, es decir, las irregularidades en el 
terreno son frontales, por lo que la amortiguación del vehículo funcionará mejor contra más 
perpendiculares se encuentren en relación al terreno. 
Esta hipótesis de movimiento será la más habitual a la hora de conducir el buggy, y a la vez es la que más 
esfuerzos transmite a la mangueta. Es por esta razón por lo que se ha optado a la elección como ángulo 
óptimo de 70º y 60º correspondiendo a la vía delantera y trasera respectivamente.  
Los impactos frontales son más perjudiciales en la vía delantera ya que ésta los recibe de primera mano y 
es por esto por lo que se ha optado en una inclinación de 70º, se ha tenido en cuenta también las otras 
hipótesis de movimiento en el que el ángulo más favorable era menor (13º) y como no en la geometría de 
la estructura tubular, ya que esta ha de permitir el posicionamiento del sistema en dicho ángulo.  
En la vía trasera se ha optado por un ángulo de 60º ya que los esfuerzos producidos por los impactos 
influyen en menor intensidad y aunque el valor de inclinación menos perjudicial es el más cercano a 90º, 
al igual que para la vía delantera, se han tenido en cuenta también los resultados obtenido en las otras 
hipótesis de movimiento (37º de ángulo ideal) y como no en la geometría del chasis.       
 
2.1.2.5. Impacto Euro NCAP. 
Para averiguar el valor de las fuerzas a aplicar en caso de impacto, tanto frontal como lateral, se ha optado 
por la utilización del método de ensayos de choque de la Euro NCAP, en el cual el vehículo se hace 
colisionar con una barrera de peso muy superior al del vehículo a una velocidad aproximada de 50 Km/h.  
Esta hipótesis de choque considera un choque inelástico, en el cual el vehículo no sufre un 
desplazamiento posterior. Este efecto se consigue gracias a la utilización de una barrera de 40 Tn, aunque 
en nuestro caso se utilizará una barrera de 100 Tn para asegurar al máximo que el impacto contra el 
bloque sea del todo inamovible.     
Utilizamos para el cálculo el principio de conservación de la cantidad de movimiento: 
  
( ) fvbvvbb vmmvmvm ⋅+=⋅+⋅        (Ec. 2.1.38) 
vb
vvbb
f mm
vmvmv
+
⋅+⋅
=          (Ec. 2.1.39) 
 
Donde;  -mb = 100000 Kg: Peso de la barrera. 
  -vb = 0 m/s: Velocidad inicial de la barrera. 
  -mv = 450 Kg: Peso del vehículo en carrera. 
  -vv = 50 Km/h (13,89 m/s): Velocidad inicial del vehículo. 
  -vf = ? m/s: Velocidad final del conjunto. 
 
Y de la energía cinética de los estados inicial y final: 
  
( )225,0 vvbbi vmvmE ⋅+⋅⋅=         (Ec. 2.1.40) 
( ) 25,0 fvbf vmmE ⋅+⋅=         (Ec. 2.1.41) 
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La diferencia entre las dos es la energía perdida en el choque y si suponemos una velocidad final 
aproximada, obtenemos: 
  
( ) ( ) ( )
22
22 apvb
vb
vb
vb
vb
fi vmm
mmvv
mm
mmEEW ⋅
+⋅
⋅
=+⋅
+⋅
⋅
=−=     (Ec. 2.1.42) 
 
Donde;  -Ei = ? J: Energía cinética inicial. 
  -Ef = ? J: Energía cinética final. 
  -vap = 50 Km/h (13,89 m/s): Velocidad final aproximada. 
  -W = ? J: Trabajo en el choque. 
 
Finalmente, el trabajo perdido en el choque es el producto de la fuerza media que recibe durante el 
choque por la deformación sufrida: 
  
( ) smm
vmm
FsFEEW
s
WF
vb
apbv
fi ⋅+⋅
⋅⋅
=→⋅=−=→=
2
2
    (Ec. 2.1.43) 
 
Donde;  -s = 0,85 m: Deformación considerada. 
  -F = ? N: Fuerza media aplicada durante el impacto. 
 
( ) KNF 8,5085,04501000002
89,13100000450 2
=
⋅+⋅
⋅⋅
=  
 
Para simular la reacción del buggy ante una colisión se utilizará la fuerza media calculada mediante las 
expresiones anteriores que dan un resultado final de 50,83 KN. Esta será la fuerza a aplicar en el ensayo 
de impacto frontal, mientras que se aplicara el 50% para el ensayo de impacto lateral, es decir, 25,42 KN. 
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2.1.3. Análisis estático para elementos finitos. 
2.1.3.1. Aceleración longitudinal. 
La hipótesis de aceleración longitudinal simula las condiciones de arranque longitudinal del vehículo a la 
máxima potencia que ofrece el motor. Con esta simulación se pretende encontrar la deformación 
longitudinal que sufrirá la estructura tubular del buggy.  
En este análisis se considerará que la aceleración máxima a la que puede estar sometida la estructura es de 
9,81m/s2 (1G).  
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular es el 
más afectado debido a las fuerzas aplicadas que simulan el reparto de la masa de piloto y motor, 
produciendo que esta parte de la estructura flexione longitudinalmente, en cambio las barras superiores no 
se ven demasiado afectadas por el esfuerzo a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en el que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 50) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
51), en la simulación se considera que la aceleración longitudinal es igual a la aceleración de la gravedad 
(1G). 
 
 
Figura 50.  Tensiones de Von Mises para el análisis de aceleración longitudinal. 
 
En la figura 50, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en los vértices próximos a los 
elementos anclados de la estructura. Como es evidente, estas zonas están más tensionadas, ya que son las 
zonas encargadas de absorber los momentos generados por los diferentes esfuerzos. 
 
• Tensión máxima de Von Mises   36,5MPa 
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Figura 51. Desplazamientos para el análisis de aceleración longitudinal. 
 
En la figura 51, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observan que las zonas 
que sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte central, lo cual resulta bastante evidente, ya 
que las condiciones de contorno impiden el movimiento de la parte frontal y posterior del vehículo.  
Podemos concluir afirmando que la rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la 
deformación máxima es de 0,356mm.  
 
• Deformación translacional máxima  0,356mm. 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 8,49% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia el sobredimensionado de la estructura en esta hipótesis de carga, hay que añadir que 
este caso es de los menos desfavorables de los que nos podemos encontrar. 
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2.1.3.2. Frenada longitudinal. 
La hipótesis de frenada longitudinal simula las condiciones de deceleración máxima del vehículo ofrecida 
por el sistema de frenado. Con esta simulación se pretende encontrar la deformación longitudinal que 
sufrirá la estructura tubular del buggy en estas condiciones, pudiendo afirmar que se obtendrán resultados 
muy similares a los obtenidos en el análisis anterior.  
En este análisis se considerará que la aceleración máxima a la que puede estar sometida la estructura es de 
9,81m/s2 (1G).  
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que al igual que en el caso de aceleración, el 
entramado inferior de la estructura tubular flexiona longitudinalmente y las barras superiores trabajan a 
compresión en menor medida. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 52) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
53), en la simulación se considera que la deceleración  longitudinal máxima es igual a la aceleración de la 
gravedad (1G). 
 
 
Figura 52.  Tensiones de Von Mises para el análisis de frenada longitudinal. 
 
En la figura 52, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en los vértices próximos a los 
elementos anclados de la estructura. Como es evidente, estas zonas están más tensionadas, ya que son las 
zonas encargadas de absorber los momentos generados por los diferentes esfuerzos. 
 
• Tensión máxima de Von Mises 33,8MPa 
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Figura 53. Desplazamientos para el análisis de frenada longitudinal. 
 
En la figura 53, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte central, lo cual resulta bastante evidente, ya que 
las condiciones de contorno impiden el movimiento de la parte frontal y posterior del vehículo.  
Podemos concluir afirmando que la rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la 
deformación máxima es de 0,318mm.  
 
• Deformación translacional máxima 0,318mm. 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 7,86% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia el sobredimensionado de la estructura en esta hipótesis de carga, hay que añadir que 
este caso es de los menos desfavorables de los que nos podemos encontrar. 
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2.1.3.3. Aceleración lateral. 
Mediante esta hipótesis se pretende analizar el comportamiento cuando el vehículo traza una curva a 
velocidad constante. Para ello aplicaremos una aceleración lateral de 1G junto a la aceleración de la 
gravedad y las fuerzas equivalentes a las masas de piloto y motor, con todo ello, deberíamos comprobar 
cómo se comporta la estructura frente a un esfuerzo de torsión transversal. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que la estructura tubular no se ve demasiado afectada 
ya que la peor parte se la llevan los triángulos de suspensión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 54) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
55), en la simulación se considera que la aceleración longitudinal máxima es igual a la aceleración de la 
gravedad (1G). 
 
 
Figura 54. Tensiones de Von Mises para el análisis de aceleración lateral. 
 
En la figura 54, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en las piezas que sirven de soporte 
de las ruedas, esto es debido a que para realizar el análisis se han tomado estos elementos como 
inmóviles. Por lo tanto, no se pueden apreciar la existencia de puntos rojos en la representación, ya que 
para el resto de la estructura las tensiones son mínimas. 
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevadas cuanto más cerca nos encontramos de los 
pernos utilizados para unir el soporte de las ruedas a los trapecios. Como es evidente, estas zonas están 
más tensionadas, ya que son las zonas encargadas de transmitir en gran parte las reacciones del terreno a 
la estructura.  
 
• Tensión máxima de Von Mises  31,7MPa 
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Figura 55. Desplazamientos para el análisis de aceleración lateral. 
 
En la figura 55, se observa que las zonas que sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte 
superior y central derecha del vehículo, lo cual resulta bastante evidente, ya que la aceleración lateral se 
ha aplicado en ese sentido. Teniendo en cuenta que la estructura ha sido fijada en los puntos en los cuales 
irían situados los neumáticos, este desplazamiento es el habitual de un vehículo que traza una curva de 
izquierdas. 
También se observan desplazamientos nulos en los puntos más próximos a los anclajes de los ejes de las 
ruedas y sistemas de suspensión, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora 
de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 0,441mm.  
 
• Deformación translacional máxima 0,441mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 7,37% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia el sobredimensionado de la estructura en esta hipótesis de carga, hay que añadir que 
este caso es de los menos desfavorables de los que nos podemos encontrar. 
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2.1.3.4. 1,5P lateral en el arco principal. 
Este es uno de los ensayos requeridos por la RFEDA para este tipo de vehículos, pretendiendo garantizar 
la seguridad del habitáculo del piloto en caso de volcada. 
Este análisis consiste en aplicar una carga lateral en el arco principal de valor 1,5P, siendo P el peso del 
vehículo en carrera. En nuestro vehículo el peso en carrera es de 434Kg, pero para el análisis se han 
considerado 450Kg, asegurando así representar de manera más desfavorable el volcado y posterior 
impacto lateral contra el suelo de la cabina. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 56) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
57).  
 
 
Figura 56. Tensiones de Von Mises para el análisis de 1,5P lateral en el arco principal. 
 
En la figura 56, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en las barras posteriores de la 
estructura. Este resultado es bastante lógico teniendo en cuenta que estas barras son perpendiculares al 
esfuerzo y que uno de sus extremos está muy próximo a los puntos que se han inmovilizado para el 
análisis. Este hecho, provoca un momento de torsión importante en estas barras. En caso de volcada real 
se debería realizar un análisis dinámico que probablemente diferiría mucho de los resultados obtenidos 
mediante esta hipótesis, sería muy probable que se obtuvieran mayores tensiones en el arco principal que 
las obtenidas en este análisis, pero nos limitamos a observar que se cumplen los requisitos de la RFEDA. 
 
• Tensión máxima de Von Mises  258MPa 
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Figura 57. Desplazamientos para el análisis de 1,5P lateral en el arco principal. 
 
En la figura 57, se observa que las zonas que sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte 
superior del arco principal, lo cual resulta bastante evidente, ya que es el lugar donde se ha aplicado el 
esfuerzo y además la más alejada a los elementos anclados. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes de los ejes de las 
ruedas y sistemas de suspensión, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora 
de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 7,42mm.  
 
• Deformación translacional máxima 7,42mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 60% para los 
elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la construcción 
del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un sobredimensionado leve de la estructura para esta hipótesis de carga, hay que 
añadir que este caso no es el más desfavorable de los que nos podemos encontrar. 
 
2.1.3.5. 8P vertical en el arco principal. 
Al igual que en el ensayo anterior, este es otro de los requisitos que impone la RFEDA para asegurar la 
integridad del piloto en caso de volcada. Esta hipótesis consiste en aplicar una fuerza equivalente a 8 
veces el peso del vehículo en carrera (utilizamos 450kg como en el caso anterior) repartida en la parte 
superior de la barra que forma parte del arco central, fijando la estructura al igual que en las hipótesis 
anteriores en los anclajes de la suspensión y los soportes de los ejes. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que las barras superiores están sometidas a un esfuerzo 
crítico. 
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A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 58) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
60). 
 
 
Figura 58. Tensiones de Von Mises para el análisis 8P vertical en el arco principal. 
 
 
Figura 59. Detalle tensiones de Von Mises para el análisis 8P vertical en el arco principal. 
 
En la figura 59, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan, como en los casos anteriores, en 
la barra que une la estructura con la caja de transmisión, debido a la restricción del movimiento de esta 
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última. Hay que destacar que por este hecho la estructura tubular fue reforzada con cartelas en estas 
zonas. 
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevadas cuanto más cerca nos encontramos del 
techo del habitáculo. Como es evidente, estas zonas están más tensionadas, ya que son las zonas 
encargadas de absorber el impacto de forma directa.  
 
• Tensión máxima de Von Mises 504MPa 
 
 
Figura 60. Desplazamientos para el análisis 8P vertical en el arco principal. 
 
En la figura 60, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte superior, ya que es la más alejada de los puntos 
de anclaje y es la zona que recibe más tensiones debido a esta solicitación. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas de más próximas a los anclajes de los ejes de las 
ruedas y sistemas de suspensión, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora 
de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 6,33mm.  
 
• Deformación translacional máxima 6,33mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 117,21% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho indica que el dimensionado de la estructura para esta hipótesis de carga es negativo, dado que 
en dos puntos de la estructura se alcanzan valores de tensión dentro del límite plástico de nuestro material 
pero sin alcanzar los 670MPa que supondrían la rotura. 
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Hay que añadir que estas tensiones máximas no indican que el diseño sea incorrecto puesto que la 
deformación no es excesiva y no se alcanzaría la rotura, además, es uno de los casos más desfavorables 
que la RFEDA impone para este tipo de vehículos. 
Por último, mencionar que según nuestro punto de vista, este análisis no representa fielmente los 
esfuerzos a los que se vería sometida la estructura del vehículo en un caso real de volcada, lo más 
correcto sería realizar un estudio dinámico, pero dadas las limitaciones de uso de análisis estáticos, 
posiblemente habría sido más correcto anclar la barra del arco central y aplicar de manera repartida el 
peso de todos los elementos en el lugar idóneo de la estructura con el coeficiente multiplicador 
correspondiente. 
Aun así, tampoco se habrían obtenido valores reales, ya que al restringir el movimiento de la barra del 
arco de seguridad se impediría el balanceo normal en estos casos y provocaría unos momentos de torsión 
en dicha barra que la tensionaría en exceso. 
 
2.1.3.6. 2P lateralmente. 
Para calcular esta hipótesis marcada por la RFEDA, se aplica una fuerza de 2P (9000N) de manera 
repartida en el lateral del vehículo bloqueando el movimiento en los soportes de los trapecios del lado 
opuesto. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que  la estructura tubular se ve poco afectada ya que 
las barras que conforman las protecciones de los depósitos absorben casi todos los esfuerzos. 
A continuación, podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 61) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
63). 
 
 
Figura 61. Tensiones de Von Mises para el análisis 2P lateralmente. 
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Figura 62. Detalle de la tensión máxima de Von Mises para el análisis 2P lateralmente. 
 
En la figura 62, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en el codo posterior de la 
protección, esto se debe a que al formar 90º con la estructura esta barra tiende a flexionar al aplicar el 
esfuerzo. También podemos apreciar como el refuerzo sufre tensiones considerables pero evita, como 
ocurría en diseños anteriores, que para estos tipos de solicitaciones se presenten tensiones de rotura en la 
unión. 
 
• Tensión máxima de Von Mises 223MPa 
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Figura 63. Desplazamiento para el análisis 2P lateralmente. 
 
En la figura 63, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de la protección del depósito, lo cual resulta 
bastante evidente, ya que recibe el impacto de forma directa. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas de más próximas a los anclajes de los ejes de las 
ruedas y sistemas de suspensión, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora 
de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 2,08mm.  
 
• Deformación translacional máxima 2,08mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 51,86% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia el sobredimensionado leve de la estructura en esta hipótesis de carga, hay que añadir 
que este caso no es el más desfavorable de los que nos podemos encontrar. 
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2.1.3.7. 6P longitudinal en sentido positivo. 
Siguiendo el mismo procedimiento que en las hipótesis anteriores, para este análisis requerido por la 
RFEDA, aplicaremos una fuerza de 27000N (6P) en la barra frontal del vehículo, repartida, en sentido 
longitudinal e impidiendo exclusivamente el desplazamiento de la parte trasera de éste. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular 
tiende a flexionar hacia abajo mientras que las barras superiores trabajan a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 64) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
65). 
 
 
Figura 64. Tensiones de Von Mises para el análisis 6P longitudinal en sentido positivo. 
 
En la figura 64, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en la barra frontal, esto es debido a 
que al ser relativamente corta, aunque se distribuya el esfuerzo por toda la barra, las fuerzas puntuales 
siguen siendo importantes. También observamos que en la parte trasera hay barras bastante tensionadas 
debido a que están situadas próximas a los anclajes, por esta razón son las que absorben los momentos, 
que en caso de un impacto frontal de estas características provocaría un desplazamiento del frontal hacia 
la parte superior si no estuviera restringido el giro.  
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevados cuanto más cerca nos encontramos de la 
unión de las barras solidarias a los soportes de los trapecios y la primera barra transversal de la base, el 
formar un ángulo de 90º entre ellas hace que los esfuerzos transmitidos en esta unión provoquen tensiones 
mayores a las de otras uniones. 
 
• Tensión máxima de Von Mises  248MPa 
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Figura 65. Desplazamientos para el análisis de 6P longitudinalmente. 
 
En la figura 65, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de frontal, lo cual resulta bastante evidente, ya 
que la compresión del vehículo debido al impacto si anclamos la parte trasera ha de producirse 
forzosamente en la parte frontal. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas y sistemas de suspensión traseros, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a 
la hora de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 8,18mm.  
 
• Deformación translacional máxima 8,18mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 57,67% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un sobredimensionado leve de la estructura en esta hipótesis de carga, hay que 
añadir que este caso no es el más desfavorable de los que nos podemos encontrar. 
 
 
 
 
 
  88 
2.1.3.8. 6P longitudinal en sentido negativo.  
Siguiendo el mismo procedimiento que en la hipótesis anterior para este análisis requerido por la RFEDA, 
aplicaremos una fuerza de 27000N (6P) en la parte trasera de la caja de transmisión, repartida y en sentido 
longitudinal impidiendo exclusivamente el desplazamiento de la parte delantera de este. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular 
tiende a flexionar hacia abajo mientras que las barras superiores trabajan a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 66) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
67). 
 
 
Figura 66.  Tensiones de Von Mises para el análisis de 6P longitudinal en sentido negativo. 
 
En la figura 66, se puede observar que en la parte frontal hay barras bastante tensionadas debido a que 
están situadas próximas a los anclajes, por esta razón, son las que absorben los momentos que en caso de 
un impacto trasero de estas características provocaría que la parte posterior se desplazara hacia la parte 
superior si no estuviera restringido el giro.  
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevados cuanto más cerca nos encontramos de la 
unión de las barras solidarias a los soportes de los trapecios y la primera barra transversal de la base, el 
formar un ángulo de 90º entre ellas hace que los esfuerzos transmitidos en esta unión provoquen tensiones 
mayores a las de otras uniones. 
 
• Tensión máxima de Von Mises  263MPa 
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Figura 67.  Desplazamientos para el análisis de 6P longitudinal en sentido negativo. 
 
En la figura 67, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de trasera, lo cual resulta bastante evidente, ya 
que la compresión del vehículo debido al impacto, si anclamos la parte delantera, ha de producirse a la 
fuerza en la parte posterior. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas delanteras, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora de realizar los 
análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 1,61mm.  
 
• Deformación translacional máxima 1,61mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 61,16% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia sobredimensionado leve de la estructura para esta hipótesis de carga, hay que añadir 
que este caso no es el más desfavorable de los que nos podemos encontrar. 
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2.1.3.9. Impacto frontal hipótesis 1.  
Considerando insuficiente los análisis requeridos por la RFEDA, para el estudio de nuestra estructura se 
ha realizado otro ensayo simulando un impacto frontal, en este caso se aplica una fuerza repartida en la 
parte frontal del vehículo de 50800N obtenida mediante los cálculos realizados para saber la fuerza 
equivalente a un ensayo de Euro NCAP. En este caso visto que en el primer análisis se producían 
momentos que no eran representativos al anclar únicamente la parte trasera inferior del chasis, se ha 
optado por modificar las condiciones de contorno e impedir los 6 grados de libertad también en la parte 
superior donde irían ancladas las suspensiones. 
 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular 
tiende a flexionar hacia abajo mientras que las barras superiores trabajan a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 68) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
69). 
 
 
Figura 68. Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto frontal hipótesis 1. 
 
En la figura 68, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en la barra frontal, esto es debido a 
que al ser relativamente corta, aunque se distribuya el esfuerzo por toda la barra, las fuerzas puntuales 
siguen siendo importantes. También observamos que en la parte trasera, las barras próximas a los 
anclajes, ya no muestran tantas tensiones como en el análisis de la RFEDA, pero se producen mayores 
tensiones en la parte inferior de la estructura debido a la compresión, ya que la solicitación es de casi el 
doble.  
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevados cuanto más cerca nos encontramos de la 
unión de las barras solidarias a los soportes de los trapecios y la primera barra transversal de la base, el 
formar un ángulo de 90º entre ellas hace que los esfuerzos transmitidos en esta unión provoquen tensiones 
mayores a las de otras uniones. 
 
• Tensión máxima de Von Mises  349MPa 
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Figura 69.  Desplazamientos para el análisis de impacto frontal hipótesis 1. 
 
En la figura 69, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de frontal, lo cual resulta bastante evidente, ya 
que la compresión del vehículo debido al impacto si anclamos la parte trasera ha de producirse a la fuerza 
en la parte frontal. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas de más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas y sistemas de suspensión traseros, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a 
la hora de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 1,64mm.  
 
• Deformación translacional máxima 1,64mm 
 
Mencionar que aunque el esfuerzo es casi el doble la deformación se ve reducida drásticamente ya que al 
impedir con el nuevo anclaje en mayor parte el desplazamiento vertical, esta deformación es 
principalmente a debida a la compresión. 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 81,16% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un sobredimensionado muy leve de la estructura para esta hipótesis de carga. 
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2.1.3.10. Impacto frontal hipótesis 2. 
Considerando insuficiente los análisis requeridos por la RFEDA, para el estudio de nuestra estructura se 
ha realizado otro ensayo simulando un impacto frontal, en este caso se aplica una fuerza repartida en la 
parte frontal del vehículo de 50800N obtenida mediante los cálculos realizados para saber la fuerza 
equivalente a un ensayo Euro NCAP. En este caso hemos decidido simular el comportamiento del 
impacto si el vehículo tuviera los cuatro neumáticos bloqueados en el terreno suponiendo un coeficiente 
de fricción infinito. 
Para la estructura principal este análisis será menos desfavorable que la hipótesis anterior pero veremos 
cómo se comportan los elementos que conforman los triángulos y los soportes de las ruedas. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular 
tiende a flexionar hacia abajo mientras que las barras superiores trabajan a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 70) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
72) 
 
 
Figura 70. Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto frontal hipótesis 2. 
 
Como se puede observar en la figura 70, la estructura principal se ve bastante menos afectada que en la 
hipotesis anterior, pero obtenemos tensiones mayores en los componentes moviles de la parte frontal, que 
debido a las condiciones de contorno son las que reciben una mayor reacción del terreno. 
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Figura 71. Detalle de tensiones de Von Mises para análisis de impacto frontal hipótesis 2. 
 
En la figura 71, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en el perno, es decir, que tanto la 
estructura principal como los trapecios soportarían este tipo de solicitación. Por lo tanto, no se pueden 
apreciar la existencia de puntos rojos en la representación, ya que son presentes exclusivamente en los 
tornillos de unión. 
 
• Tensión máxima de Von Mises 585MPa 
 
 
Figura 72. Desplazamientos para el análisis de impacto frontal hipótesis 2. 
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En la figura 72, se observa que al contrario que las tensiones, las zonas que sufren mayores 
desplazamientos se encuentran en la parte superior, la explicación es la siguiente, al estar anclado el 
sistema en los puntos donde corresponde la posición de los neumáticos las deformaciones de los trapecios 
hacen que toda la estructura en si se desplace sumando las deformaciones de éstos a las propias de la 
estructura. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora de realizar los análisis de 
simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 4,4mm.  
 
• Deformación translacional máxima 4,4mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 136,04% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un dimensionado deficiente de la estructura para esta hipótesis de carga, aunque 
teniendo en cuenta que estas tensiones se producen únicamente en los pernos y que no llegan a alcanzar 
los limites de rotura podemos consideramos que no es tan negativo, además de ser una solicitación poco 
frecuente y que en ningún momento se vería afectada la integridad del piloto. Los elementos que entrarían 
en deformación plástica son fácilmente reemplazables. 
 
2.1.3.11. Impacto trasero. 
De igual manera que con el impacto frontal, considerando insuficiente los análisis requeridos por la 
RFEDA para el estudio de nuestra estructura, se ha realizado otro ensayo simulando un impacto frontal, 
en este caso se aplica una fuerza repartida en la parte frontal del vehículo de 50800N obtenida mediante 
los cálculos realizados para saber la fuerza equivalente a un ensayo Euro NCAP. En este caso hemos 
decidido simular el comportamiento del impacto en la parte trasera de la caja de transmisión, repartiendo 
los esfuerzos en la caja e impidiendo exclusivamente el desplazamiento de la parte delantera del vehículo. 
A causa de las tensiones sufridas, podemos observar que el entramado inferior de la estructura tubular 
tiende a flexionar hacia abajo mientras que las barras superiores trabajan a compresión. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 73) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
75). 
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Figura 73. Tensiones de Von Mises para el análisis de impactos traseros. 
 
 
Figura 74. Detalle de tensiones de Von Mises para el análisis de impacto trasero. 
 
En la figura 74, se puede observar que en la parte frontal hay barras bastante tensionadas debido a que 
están situadas próximas a los anclajes, de esta manera, son las que absorben los momentos que en caso de 
un impacto trasero de estas características provocaría que la parte posterior se desplazara hacia la parte 
superior si no estuviera restringido el giro.  
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevados cuanto más cerca nos encontramos de la 
unión de las barras solidarias a los soportes de los trapecios y la primera barra transversal de la base, el 
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formar un ángulo de 90º entre ellas hace que los esfuerzos transmitidos en esta unión provoquen tensiones 
mayores a las de otras uniones. 
 
• Tensión máxima de Von Mises  495MPa 
 
 
Figura 75. Desplazamientos para el análisis de impacto trasero. 
 
En la figura 75, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observa que las zonas que 
sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de trasera, lo cual resulta bastante evidente, ya 
que la compresión del vehículo debido al impacto, si anclamos la parte delantera, ha de producirse 
forzosamente en la parte posterior. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas delanteras, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora de realizar los 
análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 3,03mm.  
 
• Deformación translacional máxima 3,03mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 115,12% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un déficit en el dimensionado de la estructura para esta hipótesis de carga, pero 
teniendo en cuenta que para este tipo de vehículos no es frecuente un impacto trasero de estas magnitudes 
y aún menos con el frontal completamente inmóvil (se trataría de un empotramiento de un vehículo a otro 
a 50Km/h), no se han tomado medidas por tal de solucionar esta deficiencia.  
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2.1.3.12. Impacto lateral hipótesis 1. 
Para complementar los análisis requeridos por la RFEDA, para el estudio de nuestra estructura se ha 
realizado otro ensayo simulando un impacto lateral, en este caso se aplica una fuerza repartida en la 
protección lateral del vehículo de 25400N que es el 50% de la carga obtenida mediante los cálculos 
realizados para conocer la fuerza equivalente en un ensayo de impacto frontal Euro NCAP. En esta 
primera hipótesis las condiciones de contorno serán muy similares a las que se utilizaron en la solicitación 
lateral anterior. 
Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que  la estructura tubular se ve poco afectada y las 
barras que conforman las protecciones de los depósitos absorben casi la totalidad del esfuerzo. 
A continuación, podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 76) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
78). 
 
 
Figura 76. Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto lateral hipótesis 1. 
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Figura 77. Detalle de Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto lateral hipótesis 1. 
 
En la figura 77, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en el codo posterior de la 
protección, esto se debe a que al formar 90º con la estructura la barra tiende a flexionar. También 
podemos apreciar como el refuerzo sufre tensiones considerables pero evita como ocurría en diseños 
anteriores que para estos tipos de solicitaciones se presentaran tensiones de rotura en la unión, lo cual 
sería más grave.  
 
• Tensión máxima de Von Mises 223MPa 
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Figura 78. Desplazamientos para el análisis de impacto lateral hipótesis 1. 
 
En la figura 78, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observan que las zonas 
que sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte de la protección del depósito, lo cual 
resulta bastante evidente, ya que recibe el impacto de forma directa. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes de los ejes de las 
ruedas y sistemas de suspensión, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora 
de realizar los análisis de simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 6,43mm.  
 
• Deformación translacional máxima 6,43mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 146,74% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia que para una solicitación de estas características la protección lateral se vería 
deformada pero no llegaría a alcanzar los límites de rotura del material, también es importante mencionar 
que estas protecciones al alojar el depósito de combustible en su interior por normativa se ven obligadas a 
ir cubiertas en la parte inferior por una chapa de aluminio de 6mm de espesor, esta chapa no se ha tenido 
en cuenta en el análisis, pero dicha chapa absorbería parte del impacto reduciendo así la concentración de 
tensiones. 
 
2.1.3.13. Impacto lateral hipótesis 2. 
Para esta segunda hipótesis se aplicara la misma solicitación que en la hipótesis anterior, pero se variarán 
las condiciones de contorno de tal manera que los anclajes en la estructura se realizarán en los bujes del 
lado opuesto del chasis al cual se aplica el esfuerzo. 
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Debido a las tensiones sufridas, podemos observar que para esta segunda hipótesis los elementos de la 
estructura principal se ven menos afectados, ya que gran parte del esfuerzo se ve traducido en un 
momento de torsión que es absorbido principalmente por los elementos próximos a los anclajes. 
A continuación podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 79) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
81). 
 
 
Figura 79. Tensiones de Von Mises para el análisis Impacto lateral hipótesis 2. 
 
 
Figura 80. Detalle de la Tensión máxima de Von Mises para análisis impacto lateral hipótesis 2. 
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En la figura 80, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en el perno que une los trapecios 
traseros con el soporte de la rueda. Por lo tanto, no se puede apreciar la existencia de puntos rojos en la 
representación, ya que son concentraciones muy puntuales en estos elementos. 
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevadas cuanto más cerca nos encontramos de los 
anclajes del eje trasero. Estos elementos están más tensionados, ya que son los encargados de transmitir 
todas las reacciones del terreno a la estructura.  
 
• Tensión máxima de Von Mises 1080MPa 
• Tensión máxima de Von Mises para elementos estructurales 650MPa 
 
 
Figura 81. Deformaciones para el análisis de impacto lateral hipótesis 2. 
 
En la figura 81, se observa que las zonas que sufren mayores desplazamientos se encuentran en la parte 
trasera y superior, la explicación es la siguiente, al estar anclado el sistema en los puntos donde 
corresponde la posición de los neumáticos derechos, las deformaciones de los trapecios hacen que toda la 
estructura en si se desplace inclinándose hacia dicho lado. Al producirse esta inclinación es normal que a 
mayor distancia el desplazamiento sea mayor. 
También se observan desplazamientos nulos en las zonas más próximas a los anclajes del eje de las 
ruedas, esto es debido a que la estructura se ha fijado por estas zonas a la hora de realizar los análisis de 
simulación. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 18,5mm, gran 
parte debida a un desplazamiento y no a una deformación.  
 
• Deformación translacional máxima 18,5mm 
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El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga si no tenemos en 
cuenta las tensiones máximas de los pernos es 151,16% para los elementos estructurales, teniendo en 
cuenta el límite elástico del material utilizado para la construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia un dimensionamiento deficiente de la estructura para esta hipótesis de carga, aunque 
teniendo en cuenta que estas tensiones se producen únicamente en los pernos y que no llegan a alcanzar 
los limites de rotura, podemos considerar que no es tan negativo, además, es una solicitación poco 
frecuente y en ningún momento se ve afectada la integridad del piloto. Los elementos que entran en 
deformación plástica son fácilmente reemplazables. 
 
2.1.3.14. Impacto lateral en el eje delantero. 
En este análisis se mantienen las condiciones de contorno del análisis anterior, pero la fuerza se aplica 
exclusivamente en el eje delantero, de manera que simule el impacto del neumático delantero contra un 
elemento inmóvil. 
A continuación, podemos observar los resultados gráficos del análisis en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 82) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
84). 
 
 
Figura 82. Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto lateral en el eje delantero. 
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Figura 83. Detalle tensión máxima de Von Mises para el análisis de impacto lateral eje delantero. 
 
En la figura 83, se puede observar que las tensiones máximas se sitúan en los elementos de unión y son 
poco representativas en las barras de la estructura principal. 
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevadas cuanto más cerca nos encontramos de los 
soportes a los cuales van unidos los triángulos de suspensión. Como es evidente, estas zonas están más 
tensionadas, ya que son las zonas más frágiles.  
 
• Tensión máxima de Von Mises 1580MPa 
• Tensión máxima de Von Mises para elementos estructurales 724MPa 
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Figura 84. Deformaciones para el análisis de impacto lateral en el eje delantero. 
 
En la figura 84, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observan que las zonas 
que sufren mayores desplazamientos se encuentran en el punto de aplicación de la fuerza, en el caso de 
los valores de desplazamientos que sufre la estructura (del orden de 12mm en la mayor parte de las barras 
que la conforman), hay que destacar que no producen una deformación de ésta, sino un desplazamiento 
ocasionado por la deformación de los trapecios delanteros. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 24.3mm.  
 
• Deformación translacional máxima 24,3mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 168,37% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia que estos elementos no soportarían una solicitación de estas características.  
Por último, hay que añadir que los pernos y trapecios no están pensados para que soporten un impacto de 
estas características, sino que sean los que absorban la mayor parte del impacto (aunque suponga su 
destrucción) para favorecer unas menores solicitaciones en el habitáculo. Con lo cual este resultado no es 
desfavorable dado que la estructura que preserva la integridad del piloto no se ve apenas afectada.  
 
2.1.3.15. Impacto lateral en el eje trasero. 
En este análisis se mantienen las condiciones de contorno del análisis anterior, pero la fuerza se aplica 
exclusivamente en el eje trasero, de tal forma que simule el impacto del neumático trasero contra un 
elemento inmóvil. 
A continuación, podemos observar los resultados gráficos del análisis, en la que se muestran las tensiones 
de Von Mises (Figura 85) y los desplazamientos que sufre la estructura debido a estas tensiones  (Figura 
87). 
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Figura 85. Tensiones de Von Mises para el análisis de impacto lateral en el eje trasero. 
 
 
Figura 86. Detalle de tensión máxima de Von Mises para el análisis de impacto lateral en eje trasero. 
 
En la figura 86, se puede observar que las tensiones máximas se concentran en los elementos de unión y 
son poco representativas en las barras de la estructura principal. 
Las tensiones en los elementos estructurales son más elevados cuanto más cerca nos encontramos de los 
soportes a los cuales van unidos los triángulos de suspensión. Como es evidente, estas zonas están más 
tensionadas, ya que son las zonas que reciben en primer término las solicitaciones del resto de elementos.  
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• Tensión máxima de Von Mises 1350MPa 
• Tensión máxima de Von Mises para elementos estructurales 521MPa 
 
 
Figura 87. Deformaciones para el análisis de impacto lateral en el eje trasero. 
 
En la figura 87, de igual manera que para la representación de las tensiones, se observan que las zonas 
que sufren mayores desplazamientos se encuentran en el punto de aplicación de la fuerza, en el caso de 
los valores de desplazamiento que sufre la estructura (del orden de 8mm en la mayor parte de las barras 
que la conforman) no son la consecuencia de una deformación de ésta, sino del desplazamiento 
ocasionado por la deformación de los trapecios traseros. 
La rigidez del chasis no se ve afectada en este análisis, ya que la deformación máxima es 14.9mm.  
 
• Deformación translacional máxima 14,9mm 
 
El factor de aprovechamiento de la estructura en la simulación de esta hipótesis de carga es 121,16% para 
los elementos estructurales, teniendo en cuenta el límite elástico del material utilizado para la 
construcción del chasis (430MPa). 
Este hecho evidencia que estos elementos no soportarían una solicitación de estas características.  
Por último, hay que añadir que estos elementos no están pensados para que soporten un impacto de estas 
características sino para que sean los que absorban la mayor parte del impacto, aunque suponga su 
destrucción, para favorecer unas menores solicitaciones en el habitáculo. Este resultado no es 
desfavorable, ya que la estructura que preserva la integridad del piloto no se ve apenas afectada.   
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2.1.4. Cálculo de la rigidez a torsión. 
Mediante estos análisis, nos interesa obtener la cantidad de momento de torsión en el eje longitudinal que 
la estructura es capaz de absorber en función de la deformación ocasionada. 
Conociendo rigideces torsionales de algunos vehículos similares obtenemos que para un car-cross los 
valores de rigidez normales son de 4000N·m/º. 
Para que el diseño estructural cumpla nuestras expectativas deberíamos obtener una rigidez de valor 
similar a la antes mencionada, la cual obtendremos mediante dos hipótesis diferentes para comprobar que 
los resultados obtenidos son los correctos. 
 
2.1.4.1. Aplicación de desplazamientos y medida del par de torsión. 
Este análisis consiste, como se muestra en la figura 88, en fijar completamente el movimiento de la 
estructura en la parte posterior para que al aplicar el par de fuerzas en la parte frontal del vehículo se 
produzca una torsión en el eje longitudinal. 
 
 
Figura 88. Condiciones de contorno aplicadas para el cálculo del par de torsión. 
 
En estos ensayos, al contrario que en casos anteriores, los valores de tensiones de Von Mises, no tienen 
relevancia. Esto se debe a que los valores de fuerza que se han aplicado a la estructura han sido tomados 
al azar, ya que carece de importancia su magnitud si tenemos en cuenta que el resultado que nos interesa 
obtener dependerá de la deformación sufrida y consecuentemente del esfuerzo aplicado. Por esta razón no 
consideramos necesario analizar las tensiones de Von Mises a las que esta sometida la estuctura, ya que 
en función de las condiciones de contorno podrían ser muy importantes o todo lo contrario. 
Para calcular la rigidez nos es necesario el valor de desplazamiento para un punto de geometría conocida, 
como se muestra en la figura 89, sabemos que en el punto de nuestro interes la estructura se desplaza 
0,39mm verticalmente para el par de fuerzas de 1000N aplicado. 
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Figura 89. Comprobación del desplazamiento para un punto determinado. 
 
Finalmente, para obtener el resultado, calcularemos el ángulo girado por la estructura y dado que 
conocemos los esfuerzos aplicados obtenemos finalmente la rigidez a torsión.  
 





=
l
d2arcsinα          (Ec. 2.1.44) 
º0967,0
25,462
39,02arcsin =





=α  
 
Donde:  α: es el anglo girado 
d: es el desplazamiento sufrido por los puntos. 
l: es la distancia entre los puntos. 
  
El momento aplicado será: 
 
lFM ⋅=           (Ec. 2.1.45) 
NmM 25,46246225,01000 =⋅=  
 
Y finalmente la rigidez a torsión de la estructura: 
 
α
κ Mt =           (Ec. 2.1.46) 
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º·4780
º0967,0
·25,462 mNmNt ==κ  
 
2.1.4.2. Aplicación de un momento de torsión en la parte delantera. 
Este análisis consiste, como se muestra en la figura 90, en fijar completamente el movimiento de la 
estructura en la parte posterior del chasis, para que al aplicar un momento de torsión en la parte frontal del 
vehículo provoque una torsión en el eje longitudinal. 
 
 
Figura 90. Condiciones de contorno para el análisis de la aplicación de un momento de torsión. 
 
En estos ensayos, al contrario que en casos anteriores, los valores de tensiones de Von Mises, no tienen 
relevancia. Esto se debe a que los valores de fuerza que se han aplicado a la estructura han sido tomados 
al azar ya que carece de importancia su magnitud si tenemos en cuenta que el resultado que nos interesa 
obtener dependerá de la deformación sufrida y esta asímismo al esfuerzo aplicado. Por esta razón no 
consideramos necesario analizar las tensiones de Von Mises a las que está sometida la estuctura ya que en 
función de las condiciones de contorno podrían ser muy importantes o todo lo contrario. 
Para calcular la rigidez nos es necesario el valor de desplazamiento para un punto de geometria conocida, 
como se muestra en la figura 91, sabemos que en el punto que nos interesa la estructura se desplaza 
0,95mm verticalmente para un momento de 1000N·m aplicado. 
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Figura 91. Vectores de desplazamiento para un punto en concreto. 
 
Finalmente, para obtener el resultado, calcularemos el ángulo girado por la estructura y dado que 
conocemos los esfuerzos aplicados obtendremos finalmente la rigidez a torsión.  
 
º2305,0
25,462
93,02arcsin2arcsin =





=




=
l
dα  
Donde:  
α: es el anglo girado 
d: es el desplazamiento sufrido por los puntos. 
l: es la distancia entre los puntos. 
 
El momento aplicado es: 
 
NmM 1000=  
 
Y finalmente la rigidez a torsión de la estructura: 
 
º·5,4337
º2305,0
·1000 mNmNt ==κ  
 
En resumen, de los dos ensayos relizados obtenemos valores de rigidez a la torsión de entre 4000N·m/º y 
5000 N·m/º, teniendo en cuenta que este tipo de vehiculos tienen resistencis del orden de 4000 N·m/º 
podemos afirmar que el diseño es correcto. 
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2.2. Diseño del sistema de dirección. 
 
2.2.1. Radio de giro mínimo, radio de giro entre paredes y radio de giro de ruedas. 
Antes de empezar a diseñar un sistema de dirección hay que tener claros algunos conceptos a los que se 
hará referencia en los siguientes apartados por tal de poder calcular algunos parámetros que facilitaran el 
pilotaje el vehículo. A continuación se describen brevemente algunos términos: 
 
- Radio de giro mínimo: Se mide describiendo el menor círculo posible que permite el vehículo. 
- Radio de giro entre paredes: Describe el radio formado por el recorrido del ancho total del 
vehículo. 
- Radio de giro entre aceras: Describe el radio formado por el recorrido de los neumáticos del 
vehículo.  
- Scrub radius (SR): Distancia entre la fijación de los trapecios y la mangueta de la rueda y el 
punto del eje donde la rueda entra en contacto con el suelo.  
 
En la siguiente figura se pueden observar gráficamente algunos de los términos descritos (Figura 92): 
 
 
Figura 92. Radio entre paredes y radio entre aceras. 
 
En principio, el radio de giro entre aceras nos serviría para determinar la maniobrabilidad del vehículo 
aunque puede no ser suficiente en el caso de que el vehículo circule por interiores (garajes, etc.) con 
riesgo de colisión, en este caso sería necesario saber también el radio de giro entre paredes. 
A continuación realizaremos los cálculos, tomaremos como hipótesis de diseño que al ser un vehículo 
dedicado a la circulación por exteriores el radio de giro mínimo que necesitamos es de 4m. 
Para poder calcular el radio de giro entre paredes y entre aceras, necesitamos saber cuál será el ángulo 
máximo que girara la rueda exterior al eje directriz.  
Si se quiere que el radio mínimo girado sea de 4m: 
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SRLR eegiro += −αsin
         (Ec. 2.2.1)                                                                                                    






−
=







−
=⇒
−
= −−
1004000
2300arcsinarcsinsin
SRR
L
SRR
L
giro
ee
giro
ee αα   (Ec. 2.2.2) 
                                            
º14,36=α  
 
Se procede ahora al cálculo del diámetro entre aceras: 
 
cosneumátigiroaceras A+= φφ         (Ec. 2.2.3) 
                                                                                                                               
Aneumáticos se puede consultar en la tabla 6. 
 
mmmaceras 2,82,82032,2038000 ==+=φ  
 
En último lugar se calcula el diámetro entre paredes:  
 
( ) ( )( )22 cos1cos2 ααφ −⋅+⋅++⋅= − SRRLL girovoladizoeeparedes    (Ec. 2.2.4)  
( ) ( )( )22 14,36cos110014,36cos400027023002 −⋅+⋅++⋅=paredesφ  
mmmparedes 3,802,8286 ==φ  
 
2.2.2. Angulo máximo de giro de las ruedas (Ackerman). 
Antes de empezar a calcular el ángulo máximo de giro de las ruedas hay que explicar el motivo por el 
cual se produce este efecto llamado Ackerman, por el cual dos ruedas delanteras haciendo el mismo giro 
no tienen el mismo ángulo. 
En una curva cada una de las ruedas delanteras describe una circunferencia de distinto radio. Como el 
radio que describe en la curva la rueda interior es menor que el de la exterior, si girasen igual las dos 
ruedas la interna o se trabaría, o sería arrastrada en las curvas. Para evitar esto, Ackerman, a principios de 
siglo estudiando los sistemas de dirección en los carruajes, estableció que era necesario que la 
prolongación de los brazos de dirección se cortarán a la altura del eje trasero. De esta forma la rueda 
interior de la curva girará más que la exterior y no será arrastrada. A la diferencia entre los valores de los 
dos ángulos cuando la dirección se encuentra girada a tope, es a lo que se denomina efecto Ackerman o 
ángulo de viraje. 
Sin embargo lo establecido por Ackerman para los carruajes no es igual de útil para los coches de 
competición, ya que en las curvas hay una gran trasferencia de pesos y los neumáticos toman unos altos 
ángulos de deriva, por ello esta geometría de dirección ha de ser modificada para que las prolongaciones 
de los brazos de dirección se corten por detrás o por delante del eje trasero, según sea necesario. Si se 
cortan por detrás del eje trasero, la rueda interior girará proporcionalmente un poco menos que el efecto 
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Ackerman original y se llama Ackerman paralelo. Por el contrario si se cortan por delante del eje trasero, 
la rueda interior al viraje gira proporcionalmente más y se denomina Ackerman incrementado (o forzado). 
Como hemos dicho el Ackerman incrementado favorece la acción de la rueda delantera interna, ésta gira 
más y hace que el coche entre mejor en las curvas. El efecto que se consigue es similar al que se obtiene 
dando divergencia a las ruedas delanteras, pero sin las desventajas que la divergencia permanente tiene en 
las rectas, ya que el efecto Ackerman solo se produce en las curvas. Se recomienda utilizar un Ackerman 
incrementado cuando el coche es subvirador a la entrada de las curvas, su influencia es más marcada en 
las curvas de baja velocidad que en las de alta. En los coches de tracción trasera donde más se nota es a la 
entrada de las curvas, ya que a la salida, al estar el tren delantero descargado, el efecto Ackerman tiene 
poca importancia. El Ackerman incrementado se recomienda especialmente en circuitos de poca 
adherencia. El Ackerman paralelo no se emplea prácticamente en los vehículos todoterrenos. 
Algunos coches tienen la posibilidad de utilizar dos tirantes de dirección de diferente longitud, en otros 
dicha longitud es regulable mediante una varilla de paso inverso, otra posibilidad es el empleo de 
posiciones diferentes de las rótulas donde anclan dichos tirantes. En todos los casos cuanto más corta sea 
la varilla, más diferencia habrá de ángulo de giro de las ruedas y viceversa. 
A continuación se calculan los ángulos de giro de la rueda exterior (α) e interior (β) mediante la expresión 
de Ackerman. Para hacerlo se darán valores de ángulos a la rueda exterior hasta llegar al valor límite que 
se ha encontrado en el apartado anterior (α=36,14º). Antes hay que calcular el ángulo que forman las 
bieletas con el eje delantero para así cumplir con Ackerman.  
 
 
Figura 93. Geometría de Ackerman. 
 
2300
100
2
1460
2
−
=⇒
−
=
−
arctg
L
SRA
tg
ee
vd
θθ       (Ec. 2.2.5) 
 
        
º32,15=θ  
 
Aplicando la geometría de Ackerman sabemos que el ángulo que tienen que formar las bieletas con el eje 
delantero es de 15,32º. 
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Una vez sabido este ángulo podemos pasar a calcular los ángulos de giro para las ruedas delanteras. Para 
hacerlo utilizaremos la siguiente ecuación: 
 
ee
vd
L
Agg
−
=− βα cotcot         (Ec. 2.2.6)                                                                                                              












⋅−
=
−
α
αβ
tg
L
A
tgarctg
ee
vd1
        (Ec. 2.2.7)                                                                                       
 
Avd se puede consultar en la tabla 1. 
En la siguiente tabla (Tabla 25) se muestran los valores de los ángulos de giro de cada una de las ruedas. 
 
Tabla 25. Ángulos de giro de las ruedas. 
α (º) β (º) 
0 0 
5 5,29 
10 11,23 
15 17,89 
20 25,33 
25 33,52 
30 42,34 
35 51,57 
36,14 53,70 
 
El hecho de que las ruedas delanteras tengan ángulos de giro diferentes y de que además la diferencia sea 
progresiva es debido a la construcción de la dirección del vehículo formada por la cremallera, las bieletas 
y las manguetas. Estos elementos forman el cuadrilátero de Ackerman, el cual se puede observar en la 
siguiente imagen (Figura 94). 
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Figura 94. Cuadrilátero de Ackerman. 
 
La barra de acoplamiento es regulable, de manera que puede aumentar o disminuir el lado más pequeño 
del cuadrilátero, aumentando o disminuyendo también la convergencia de las ruedas.  
Al mover con el volante las bieletas de dirección para un lado o para el otro, los ángulos α y β varían de 
forma que las ruedas interiores y exteriores a la curva giren los ángulos convenientes y que además la 
diferencia sea igual en los dos sentidos de giro.  
La longitud adecuada de la barra de acoplamiento es la que hace coincidir las prolongaciones de los 
brazos de acoplamiento que forman el cuadrilátero de Ackerman con el centro del eje posterior en el corte 
con el eje longitudinal del buggy. Así pues, se puede concluir que la longitud de eje a eje del vehículo 
tiene un papel muy importante en el diseño de la dirección. Si se da el caso de que la intersección de las 
prolongaciones de los brazos de acoplamiento cae delante del eje posterior, el vehículo tenderá a 
sobrevirar, mientras que si cae por detrás tenderá a subvirar.    
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Figura 95. Ángulo óptimo de los brazos de las manguetas. 
 
2.2.3. Número de vueltas de tope a tope. 
Para hacer el cálculo del número de vueltas para ir de tope a tope se ha de tener en cuenta el tipo de 
conducción que tendrá el vehículo. Este buggy estará sometido a una conducción agresiva por lo que hay 
procurar facilitársela en la medida de lo posible. Para hacer que la conducción sea más efectiva se fijará el 
número de vueltas de tope a tope en 3, de esta manera, se evita el máximo posible que el piloto retire las 
manos del volante. 
Mediante la siguiente ecuación se calcula la relación de dirección:  
   
βα +
⋅
=
360v
dirección
NR          (Ec. 2.2.8)                                                                                                            
02,12
70,5314,36
3603
=
+
⋅
=direcciónR  
 
Aunque este resultado puede ser más explicativo si se considera para un único lado del vehículo, es decir, 
si se considera que partimos de una posición de reposo y giramos hasta tope, el resultado sería: 
 
06,10
70,53
3605,1
=
⋅
=direcciónR  
 
De este resultado se puede interpretar más claramente que por cada 10º de giro del volante estamos 
moviendo 1º la rueda interior en curva. 
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2.3. Diseño del sistema de freno. 
 
En los siguientes apartados se desarrolla la teoría que se utiliza para el diseño del sistema de frenos, se 
definen los parámetros de diseño y se verifica su comportamiento.  
Este tipo de vehículos, por lo general constan de dos discos en las ruedas delanteras y un único disco 
solidario al eje de motriz en la parte posterior. Con los siguientes cálculos conoceremos el reparto óptimo 
de frenada y el reparto real, que depende directamente del sistema de frenos que se han elegido para 
implantar en el vehículo. Por último, según los resultados, se decidirá si es conveniente o no el uso de una 
válvula limitadora en el sistema. 
 
2.3.1. Fuerzas y momentos que actúan en el frenado. 
Considerando el vehículo como un sólido rígido, no dotado de suspensión, con simetría de masas y que el 
movimiento se produce en un tramo de calzada recto, con pendiente constante y sin acciones laterales 
procedemos a plantear las ecuaciones partiendo del balance de fuerzas de un modelo genérico como el 
que se muestra en la siguiente figura (Figura 96): 
 
 
Figura 96. Fuerzas y momentos que actúan en el frenado. 
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Aplicando los teoremas vectoriales obtenemos: 
 
∑ ⋅⋅−+⇒= θcos02 gmNNF td        (Ec. 2.3.1) 
( ) amRFFgmamF adt ⋅−=−+−⋅⋅⇒⋅=∑ θsin1     (Ec. 2.3.2) 
( ) a
r
IMMMhFFlNlNIM
d
r
tdatdtdGG ⋅⋅=+++⋅+−⋅−⋅⇒=∑ 421   (Ec. 2.3.3) 
 
Despejando Nd y Nt de las ecuaciones anteriores obtenemos: 
 
( )
l
MMMhRgma
r
Ihmlgm
N
tdaa
d
r
d
−−−⋅−⋅⋅+⋅



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⋅+⋅+⋅⋅⋅
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 (Ec. 2.3.4) 
( )
l
MMMhRgma
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Ihmlgm
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r
t
+++⋅−⋅⋅+⋅





⋅+⋅+⋅⋅⋅
=
θθ sin4cos1
 (Ec. 2.3.5) 
 
Seguidamente replanteamos las dos ecuaciones anteriores teniendo en cuenta que a efectos prácticos la 
influencia de ciertas fuerzas y momentos son despreciables frente al esfuerzo de frenado, y por lo tanto, se 
puede considerar que no afecten a la frenada los siguientes factores: 
 
- Resistencia al pendiente: consideramos que el vehículo circula sobre una calzada horizontal, por 
lo tanto º0=θ  
- Inercias de rotación: estas acciones tienen poca influencia frente a la magnitud de la fuerza de 
frenado ya que en la expresión ( ) arIhm dr ⋅⋅+⋅ 4  el término ( )dr rI⋅4  es aproximadamente 
del orden de un uno por ciento del valor total. 
- Resistencia a la rodadura: la resistencia a la rodadura, consecuencia de los fenómenos de 
histéresis que sufre el neumático al rodar y que se acrecientan cuanto mayor es el valor de la 
velocidad no son significativos frente al resto de esfuerzos y por lo tanto a efectos prácticos no lo 
tendremos en cuenta.  
- Resistencia y momentos aerodinámicos: la influencia de la resistencia aerodinámica al avance en 
el frenado es despreciable ya que este tipo de vehículos no se desplaza a muy altas velocidades. 
 
Replanteando las ecuaciones obtenemos que: 
 






⋅+
⋅
=
g
ahl
l
gmNd 2  (Ec. 2.3.6)  





⋅−
⋅
=
g
ahl
l
gmNt 1  (Ec. 2.3.7) 
 
gmNN dt ⋅=+   (Ec. 2.3.8)  amFF dt ⋅=+   (Ec. 2.3.9) 
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En condiciones de máxima frenada se cumple: 
 
NF ct ⋅= µ           (Ec. 2.3.10) 
gagmam c ⋅=→⋅⋅=⋅ µµ        (Ec. 2.3.11) 
     
Por lo tanto, como se puede observar la máxima deceleración viene limitada por el coeficiente de fricción 
entre el neumático y la superficie de contacto en el momento del frenado. 
Definimos los coeficientes: 
 
d
d
d N
FK =           (Ec. 2.3.12) 
t
t
t N
FK =           (Ec. 2.3.13) 
 
Despejando Fd y Ft y junto a las ecuaciones Ec.2.3.6 y Ec.2.3.7: 
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gmKF dd 2         (Ec. 2.3.14) 
 

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⋅−⋅
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g
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l
gmKF tt 1         (Ec. 2.3.15) 
 
 
En situación de máxima adherencia, misma adherencia en los dos ejes y reparto óptimo de la fuerza de 
frenada se obtiene que: 
 
cdt KK µ==          (Ec. 2.3.16) 
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g
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l
gmF ct 1µ         (Ec. 2.3.18) 
 
2.3.2. Parámetros de diseño. 
Previamente a los cálculos tendremos en cuenta los parámetros de diseño de nuestro vehículo con la 
finalidad de analizar el sistema de frenos. Con ello se cuantificará el funcionamiento óptimo del sistema y 
se validarán los elementos escogidos. 
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Dimensiones generales del vehículo: 
 
Tabla 26. Datos genéricos del Buggy 
Datos del vehículo 
todoterreno 
M (kg) 434 
I (mm) 2252 
I1 (mm) 1462 
I2 (mm) 790 
h (mm) 550 
 
Dimensiones del sistema de frenos: 
 
Tabla 27. Datos del sistema de freno. 
DELANTE (2DISCOS) ATRÁS  (1 DISCO) 
Radio discos (mm) 100 Radio disco (mm) 139 
R interior 88 R interior 93,5 
R equivalente 94,13 R equivalente 117,73 
Diámetro pistón (mm) 24 Diámetro pistón (mm) 36 
Número de pistones por pastilla 2 Número de pistones por pastilla 2 
Sd (mm2) 904,8 Sd (mm2) 2268 
R dinámico 305 R dinámico 317,5 
Rendimiento  0,98 Rendimiento 0,98 
Índice de frenada 0,8 Índice de frenada 0,8 
Kd disco delantero 437,8 Kt disco trasero 591,81 
Fd = Kd·p (bar) 43,78 Ft = Kt·p (bar) 59,18 
Recta real de frenada → 
d
t
d
t
K
K
F
F =  1,35 
 
2.3.3. Curva de equiadherencia. 
En la figura 97, se representa la curva de equiadherencia, que relaciona la fuerza de frenado delantera y 
trasera. El sistema de frenado elegido ha de comportarse de la manera más similar posible a esta curva ya 
que representa el reparto óptimo de fuerza de frenada para cada uno de los ejes que permite que alcancen 
al mismo tiempo la adherencia máxima. 
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La curva de equiadherencia será, por tanto, el lugar geométrico de las parejas de valores, que para una 
determinada situación de distribución de la carga del vehículo, logran la fuerza máxima de frenado 
simultáneamente en los dos ejes. De aquí que a esta curva se denomine también como curva de frenado 
óptimo o ideal. 
En situación de máxima adherencia, misma adherencia en los dos ejes y reparto óptimo de la fuerza de 
frenada se obtiene que: 
 
g
aKK cdt === µ          (Ec. 2.3.19) 
( )ccd hll
gmF µµ ⋅+⋅⋅⋅= 2         (Ec. 2.3.20) 
( )cct hll
gmF µµ ⋅−⋅⋅⋅= 1         (Ec. 2.3.21) 
 
Y por lo tanto: 
 
d
c
c
t Fhl
hlF ⋅
⋅−
⋅−
=
µ
µ
2
1          (Ec. 2.3.22) 
 
Obtenemos la representación gráfica dando valores a μc en la expresión anterior entre 0 y 1. En la práctica 
los valores de la adherencia entre neumático y los diferentes tipos de superficie son entre 0,15 y 0,8, pero 
a efectos de diseño es conveniente trabajar en un margen más amplio. 
 
 
Figura 97. Gráfico de la curva de equiadherencia. 
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Considerando que el bloqueo del eje trasero produce inestabilidad direccional, mientras que el bloqueo 
del eje delantero solo origina una cierta pérdida de control direccional, y puesto que ésta situación es 
menos peligrosa, la actuación del sistema de frenos deberá proporcionar en todo momento valores de 
distribución situados por debajo de la curva de equiadherencia. 
 
2.3.4. Rectas de isodeceleración. 
Para obtener las rectas de isodeceleración se representa la ecuación amFF td ⋅=+  para los diferentes 
valores de la aceleración. Estas rectas representan el lugar geométrico de las parejas de valores de Fd y Ft  
que logran el mismo valor de la deceleración de frenado para una determinada carga del vehículo. 
 
 
Figura 98. Rectas de isodeceleración y curva de equiadherencia. 
 
2.3.5. Rectas de isoadherencia. 
Las rectas de isoadherencia son el lugar geométrico de los puntos en los que se mantiene constante el 
valor de K.  
En los puntos de intersección con la curva de equiadherencia se cumple que:  
 
g
aKK cdt === µ          (Ec. 2.3.23) 
 
En la figura 99, se representan las rectas de isoadherencia mediante las ecuaciones Ec.2.3.14 y Ec.2.3.15 
para los diferentes valores de Kd y Kt partiendo de 0 con un incremento de 0.1 hasta 1. Mediante la 
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ecuación Ec.2.3.9 obtendremos las rectas situadas en la zona de sobrefrenada del eje trasero del grafico  
que representa Ft en función de los diferentes valores de Fd impuestos y viceversa. 
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hK
lFF
d
dt
21 ⋅⋅−





−
⋅
⋅=        (Ec. 2.3.24) 
h
lgm
hK
lFF
t
td
11 ⋅⋅−





−
⋅
⋅=        (Ec. 2.3.25) 
 
 
Figura 99. Rectas de isoadherencia y frenado real. 
 
2.3.6. Distribución real de frenado. 
Para encontrar la distribución real de frenado se ha de tener en cuenta que la fuerza ejercida por el sistema 
del disco es proporcional a la presión que se efectúa en el pedal. 
 
pKF dd ⋅=           (Ec. 2.3.26) 
pKF tt ⋅=           (Ec. 2.3.27) 
 
Estas constantes dependen de los parámetros dimensionales y el rendimiento de los elementos que 
conforman el conjunto (disco, pastillas y pistón) por lo tanto, la expresión de Kd o la de Kt, depende 
directamente sistema de frenos utilizado. Las expresiones generales por rueda, para estos sistemas es la 
siguiente: 
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d
eq
ddddisco r
r
CSK ⋅⋅⋅=η         (Ec. 2.3.28) 
 
Los valores usuales  del índice de freno son para freno de tambor Cd =2,4 y para frenos de disco Cd = 0,8. 
 
2.3.6.1. Discos de freno delanteros. 
Teniendo en cuenta las características de los discos de freno ya mencionadas anteriormente (Tabla 27) el 
primer paso para obtener la fuerza real de frenada en función de la presión del sistema es calcular el radio 
equivalente del disco que utilizaremos más adelante para obtener la constante K.  
 
22
33
3
2
ie
ie
eq RR
RRR
−
−
⋅=          (Ec. 2.3.29) 
13,94
88100
88100
3
2
22
33
=
−
−
⋅=eqR  
 
También necesitaremos el área total del pistón, que obtenemos mediante su diámetro: 
 
π
φ
⋅⋅=
4
2
2
dS          (Ec. 2.5.30) 
2
2
8,904
4
242 mmSd =⋅⋅= π  
 
Ya disponemos de los datos necesarios para proceder a calcular la constante: 
 
85,437
305
13,948,08,90498,022 =⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅⋅==
d
eq
dddterodiscodeland r
r
CSKK η  
 
Por lo tanto la fuerza de frenada ejercida en el tren delantero en de la presión es:  
 
pFd ⋅= 79,43  
 
2.3.6.2. Disco de freno trasero. 
Teniendo en cuenta las características del disco de freno ya mencionadas anteriormente en la tabla 27, el 
primer paso para obtener la fuerza real de frenada en función de la presión del sistema es calcular el radio 
equivalente del disco que utilizaremos más adelante para obtener la constante K.  
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RR
RRR
ie
ie
eq 73,1175,93139
5,93139
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2
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⋅=  
 
También necesitaremos el área total del pistón que obtenemos mediante su diámetro. 
 
2
22
75,2035
4
362
4
2 mmSd =⋅⋅=⋅⋅= ππ
φ
 
 
Ya disponemos de los datos necesarios para proceder a calcular la constante. 
81,591
5,317
73,1178,075,203598,011 =⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅⋅=
d
eq
dddt r
r
CSK η  
 
Por lo tanto la fuerza de frenada ejercida en el tren posterior en función de la presión es:  
 
pFt ⋅= 18,59  
 
Una vez obtenidos estos resultados la representación grafica de Ft en función de Fd es una recta, cuya 
pendiente nos determina la distribución real de la fuerza de frenado entre dos ejes. 
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Figura 100. Gráfico de la recta real de frenada. 
 
En el segundo párrafo de la directiva 98/12/CE para vehículos de dos ejes se impone que la distribución 
de frenado ha de estar situada en la zona por debajo de la curva de equiadherencia a excepción del 
intervalo comprendido entre 0,3g y 0,45g en que la adherencia puede superar en un 5% el valor 
correspondiente a dicha curva. 
Como podemos observar la recta de frenada real de nuestro sistema no cumple esta normativa, por lo que 
para mejorar el comportamiento del sistema nos vemos obligados a incorporar una válvula en los frenos 
traseros que actuara limitando la presión en función de la carga aplicada. 
Con ello conseguimos que para un determinado estado de carga, a partir de una determinada presión en el 
circuito, llamada presión de corte o acodamiento, la recta de frenado disminuya en su pendiente. 
Si denominamos Pc la presión a la cual empieza a actuar la válvula y, Pd y Pt, las presiones en el eje 
delantero y trasero respectivamente, la distribución de frenado en función de las presiones de actuación, 
vendrán determinadas por las siguientes expresiones: 
 
Hasta lograr la presión de corte:  td PP =  
 
Una vez superada la presión de corte:  ( ) cdt PiPiP ⋅−+⋅= 1    (Ec. 2.3.31) 
 
Siendo i el índice de la válvula, que no es más que la pendiente de la distribución de frenado a partir del 
punto de corte.  
La expresión de la distribución de las fuerzas de frenado cuando actúa la válvula limitadora se obtendrá 
del siguiente modo: 
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- En primer lugar determinamos las fuerzas de frenado en el punto de corte, Fdc y Ftc: 
 
cddc PKF ⋅=           (Ec. 2.3.32) 
cttc PKF ⋅=           (Ec. 2.3.33) 
 
- En un punto cualquiera de esta recta se cumplirá que: 
 
ddd PKF ⋅=           (Ec. 2.3.34) 
ttt PKF ⋅=           (Ec. 2.3.35) 
 
- Si consideramos las ecuaciones anteriores, operando tenemos:  
 
( ) ( )( )cdtdt PiPiKFtciFKiF ⋅−+⋅⋅=⋅−+⋅⋅= 11      (Ec. 2.3.36) 
 
Expresiones que nos permiten determinar la distribución de la fuerza de frenado en los ejes delantero y 
trasero cuando está actuando la válvula limitadora. 
Una vez realizados los cálculos pertinentes obtenemos los valores óptimos de presión de corte e índice de 
válvula para nuestro sistema, siendo estos: 
 
36,0
1,1
=
=
i
Pc  
 
Obteniendo como recta de frenado real la mostrada en la siguiente figura (Figura 101): 
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Figura 101. Gráfico de la recta real de frenada acodada. 
 
Como se puede observar ahora cumple el requisito de permanecer en todo momento por debajo de la 
curva de equiadherencia y se asemeja bastante a la curva lo que significa que obtenemos un rendimiento 
del sistema bastante elevado. 
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3. Pliego de condiciones. 
 
 
A continuación se detallan las herramientas de diseño utilizadas, los materiales utilizados para la 
fabricación del buggy, los procesos de fabricación a seguir para su construcción.   
 
3.1. Herramientas de diseño. 
 
La herramienta principal utilizada para diseñar nuestro proyecto ha sido el programa Catia V5 R18. Se ha 
utilizado este programa ya que nos ofrece la posibilidad de implementar los módulos de CAD, CAM, 
CAE y FEM a nuestro proyecto y dado el alcance de éste son los módulos que utilizaremos. 
A la hora de definir un producto se han de tener en cuenta los siguientes procesos: 
 
1. El proceso de diseño: Abarca los módulos de CAD/CAE/FEM y consiste en crear un producto 
mediante herramientas informáticas seguido de un análisis para comprobar que el diseño es 
factible y poderlo optimizar posteriormente. 
2. El proceso de fabricación: Abarca el módulo de CAM y sirve para planificar el proceso a 
realizar y los recursos necesarios para acabar de fabricar el producto. Este módulo es apto 
siempre que la cantidad de unidades a producir sea elevada.  
 
3.1.1. Definiciones. 
A continuación se definen los módulos los cuales disponemos, gracias a Catia V5, para diseñar nuestro 
proyecto: 
 
- CAD; Diseño asistido por ordenador: Es el uso de un amplio abanico de herramientas. Estas 
herramientas se pueden dividir básicamente en programas de dos dimensiones (2D) y 
modeladores en tres dimensiones (3D). Las herramientas de dibujo en 2D se basan en entidades 
geométricas vectoriales como puntos, líneas, arcos y polígonos, con las que se puede operar a 
través de una interfaz gráfica. Los modeladores en 3D añaden superficies y sólidos, cuyo objetivo 
final es la definición de la geometría y/o trigonometría alámbrica del producto a diseñar. 
Las posibilidades del sistema CAD son enormes, pudiendo realizar una amplia gama de tareas 
como visualizar en pantalla un modelo en tres dimensiones y en perspectiva, rotar o trasladar una 
pieza, obtener cualquier tipo de secciones dibujando plantas y alzados automáticamente, calcular 
volúmenes, centros de gravedad, inercia, etc., de cada pieza, casi instantáneamente.  
Cada una de estas operaciones suponía una gran cantidad de tiempo, mientras que con el sistema 
CAD se realizan con tan sólo alterar un parámetro o elegir una determinada opción en el menú. 
Actualmente la aplicación de la tecnología CAD es indispensable para el éxito ya que permite 
mejorar la calidad, disminuir costes y simplificar los diseños y la producción.  
 
- CAE; Ingeniería asistida por ordenador: Este conjunto de aplicaciones informáticas permite 
analizar cómo se comporta la pieza diseñada por el sistema CAD ante cambios de temperatura, 
esfuerzos de comprensión, tracción, vibraciones, etc. Esto permitirá seleccionar el material más 
adecuado para la pieza, así como efectuar las modificaciones necesarias para mejorar el 
rendimiento de la misma.  
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La posibilidad de realizar estas simulaciones antes de la existencia real de la pieza permite una 
reducción notable del tiempo necesario para la construcción de prototipos, sobre los que 
posteriormente se realizaban las pruebas para la selección de los materiales más adecuados.  
Antes del desarrollo del CAE un cambio de material suponía la construcción de un nuevo 
prototipo, en lo cual se empleaban varios días; con el CAE sólo supone alterar una serie de 
parámetros, operación que dura escasos segundos.  
Aunque esta técnica no elimina por completo la necesidad de construir prototipos,  sí reduce 
drásticamente el número de pruebas a realizar con dichos prototipos y constituye una ayuda para 
poder identificar en una fase temprana la fiabilidad, el rendimiento, determinados problemas de 
coste, etc.  
La Ingeniería Asistida por Ordenador también es conocida como Elaboración Virtual de 
Prototipos o Virtual Prototyping, debido a que permite simular el comportamiento de la pieza de 
forma virtual. 
 
- FEM; Método de elementos finitos: Es el método de análisis para ordenadores más utilizado 
para determinar tensiones, deformaciones, transmisiones de calor, distribución de campos 
magnéticos, flujo de fluidos y cualquier otra solución de campos continuos.  
El método de análisis para elementos finitos define el diseño como un conjunto de elementos 
interconectados que son resueltos individualmente por el ordenador e interpretados 
posteriormente. 
El modelo generado de elementos infinitesimal se obtiene eliminando detalles prescindibles del 
diseño inicial o bien restringiendo el nombre de dimensiones necesarias para el cálculo.  
 
- CAM; Fabricación asistida por ordenador: Una vez que se ha concluido el diseño de la pieza y 
se han realizado las simulaciones sobre su comportamiento ante situaciones extremas, se procede 
a su fabricación. Es en este punto donde entra en acción el CAM, creando a partir del diseño 
CAD, los dispositivos de control numérico, que controlarán el trabajo de las diferentes máquinas, 
de forma que el resultado coincida exactamente con el diseño realizado en el menor tiempo 
posible. 
El sistema CAM también se encarga de simular el recorrido físico de cada herramienta, con el fin 
de prevenir posibles interferencias entre herramientas y materiales.  
Todo este conjunto de posibilidades, que proporciona la tecnología CAM, acortan de forma 
considerable el tiempo de mercado, evitando tener que efectuar correcciones a posteriori en las 
características básicas del diseño. 
 
Todas estas herramientas nombradas anteriormente entran a formar parte del PLM (administración del 
ciclo de vida de un producto). PLM es una serie de capacidades que permiten a una empresa administrar e 
innovar efectivamente sus productos y los servicios relacionados con ellos, a lo largo de su vida 
económica. Es uno de los cuatro pilares de la infraestructura de tecnologías de la información en una 
corporación 
 
3.1.2. Catia V5. 
Catia V5, cuyas siglas en inglés significan Computer Aided Three dimensional Interactive Application, es 
un programa de CAD/CAM/CAE realizado y comercializado por la empresa francesa Dassault Systemes. 
Este programa está desarrollado para proporcionar apoyo desde la creación del diseño (CAD), fabricación 
(CAM) y el análisis (CAE) de piezas y maquinaría que requieren de una implementación en 3D, planos, 
ensayos, etc. 
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Actualmente (desde el año 1998) se está trabajando con la versión V5 aunque desde finales del año 
pasado (2008) ya está disponible la nueva versión V6. 
Este programa fue creado inicialmente para servir en la industria aeronáutica dada la gran capacidad a la 
hora de crear superficies complejas. Actualmente, está siendo muy utilizado en la industria del automóvil 
en el diseño y desarrollo de componentes de la carrocería ya que ofrece un amplio abanico de 
posibilidades para implementar todo tipo de diseños 3D, movimientos, texturas, solicitaciones, etc. 
Además Catia provee de una arquitectura abierta para el desarrollo de aplicaciones o para personalizar el 
programa.  
Así pues, Catia V5 ha sido el programa que hemos utilizado para crear nuestro proyecto ya que tiene toda 
la capacidad para englobar todo el proceso de elaboración del vehículo todoterreno, desde la creación del 
diseño hasta el análisis de éste. 
A continuación se muestran una tabla (Tabla 28) donde aparecen algunas de las principales áreas de 
trabajo utilizadas para crear nuestro vehículo todoterreno: 
  
Tabla 28. Principales áreas de trabajo en Catia V5. 
Mechanical Design Shape Analysis & Simulation Ergonomics Design & Analisis 
-Part Design  -FreeStyle -Advanced Meshing Tools -Human Builder 
-Assembly Design  -Generative Structural 
Analysis 
 
-Drafting   
 
En Catia cada tipo de archivo o área de trabajo va asociado a un tipo distinto de extensión. 
Nuestro proyecto consta de dos archivos generales realizados paralelamente para poder generar uno 
global. Estos son:  
 
- Análisis de la estructura tubular (con extensión .CATAnalysis). 
- Montaje completo del vehículo todoterreno (con extensión .CATProduct). 
 
El análisis de la estructura tubular contiene únicamente el archivo correspondiente al montaje de la 
estructura del vehículo (CATProduct) que consta de tres partes (CATParts), la estructura principal y las 
dos protecciones laterales.  
El montaje completo del vehículo todoterreno es un archivo del tipo CATProduct ya que contiene todas 
las piezas de las que constaría el buggy, incluida la estructura tubular analizada anteriormente, todos los 
componentes mecánicos y un maniquí para representar la ergonomía del vehículo.  
Estos dos archivos se han creado de manera paralela para poder ir creando de manera simultánea la 
estructura con sus componentes mecánicos y ver de manera aproximada el resultado final del vehículo. 
Finalmente, una vez obtenida mediante análisis la estructura tubular definitiva simplemente hacía falta 
substituir el prototipo de estructura tubular utilizado para montar los componentes mecánicos por la nueva 
estructura (analizada).   
 
 
 
  132 
3.2. Materiales. 
 
En los siguientes apartados se detallan las características de los materiales elegidos para fabricar el buggy, 
así como los motivos por los cuales han sido elegidos, las características mecánicas y propiedades 
químicas de éstos. 
 
3.2.1. Estructura tubular.  
Primeramente cabe destacar el porqué de la elección de un perfil tubular (CHS) y no un perfil circular 
macizo o cuadrado (RHS), dichas razones se especifican a continuación: 
 
- Un perfil perforado aguanta mejor a flexión que no uno macizo del mismo peso. 
- La sección circular ofrece una distribución de masas más efectiva alrededor del eje central que no 
un perfil RHS. 
- Resiste mejor a flexiones multiaxiales.  
- Mejor aspecto y aerodinámica. 
 
Como nota negativa cabe destacar:  
 
- El perfil circular tubular requiere de un perfilado especial a la hora de unir los tubos  
- La creación de una estructura con diferente tipo de perfiles hace aumentar notablemente el 
presupuesto.  
 
A continuación se muestran una imagen (Figura 102) donde se reflejan los dos tipos de perfiles que se 
podrían utilizar para la construcción de la estructura tubular, aunque nos hemos decidido por el CHS por 
las razones nombradas anteriormente. 
 
 
Figura 102. Perfiles tubulares. 
 
A continuación se detalla el tipo de material elegido para construir únicamente la estructura tubular del 
buggy, así como los soportes de las suspensiones y  los trapecios, la caja de transmisión y las protecciones 
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laterales, ya que todas éstas formarán parte del conjunto soldado que estará sometido al análisis 
estructural. 
 
3.2.1.1. Tipo de material. 
El material seleccionado para la elaboración de la estructura tubular del vehículo todoterreno es el 
llamado AISI 4130 (denominación según la normativa americana donde es más conocido). En la tabla que 
se muestra a continuación (Tabla 29) se muestran más denominaciones del mismo material dependiendo 
de otras normativas. 
 
Tabla 29. Designación del material elegido. 
Designación Norma 
Vigente 
Normas Nacionales 
Simbólica Numérica UNE AFNOR DIN AISI /SAE 
25CrMo4 1.7218 EN 10083-1 F 222 25 CD 4 25CrMo4 4130 
 
El AISI 4130 es un acero de baja aleación de cromo – molibdeno que presenta una gran tenacidad, una 
muy buena penetración al temple y una gran soldabilidad debido al 0.30% de contenido en carbono que 
hace posible la soldadura mediante los métodos más comunes de soldadura. 
Este material es muy utilizado en el sector de la automoción, para discos de turbinas a vapor, cigüeñales, 
rotores, ejes, árboles y tornillos de resistencia, entre otros. También se utiliza para juntas de herramientas, 
abrazaderas y fabricación de herramientas manuales. Este material se emplea normalmente tratado.  
Las formas y acabados más habituales en las que nos podemos encontrar dicho material es: 
 
- Barra redonda, cuadrada o hexagonal. 
- Barra hueca. 
- Placa laminada en caliente. 
- Discos. 
 
Se ha optado por este material ya que presenta unas magníficas prestaciones mecánicas, lo que facilita la 
complejidad de la estructura tubular del buggy, ya que se obtienen los mismos resultados en los análisis 
aún utilizando menos barras y con diámetros y grosores menores. Como nota negativa cabe destacar que 
dicho material es más caro que otro tipo de acero aunque la diferencia tampoco es muy significante dado 
el numero de barras de las que dispone el vehículo.  
Además, hemos podido descubrir que este tipo de material es el más utilizado para vehículos del tipo Kart 
Cross, cuya geometría (referente únicamente a la estructura tubular) tampoco difiere demasiado de 
nuestro diseño. 
El objetivo principal que pretendemos conseguir es que la estructura tubular del vehículo todoterreno sea 
resistente y nos ofrezca garantías de seguridad, para ello hemos consultado las normativas de seguridad 
de la RFEDA para campeonatos de buggies y ésta no especifica ningún material en concreto para la 
fabricación del chasis. En la normativa FIA referente a la estructura de seguridad para vehículos 
todoterreno (normativa que más se asemeja a los objetivos que pretendemos conseguir) hemos podido 
observar que la única restricción para tubos de acero es que estos no superen 0.30% de contenido en 
carbono y tengan una resistencia mínima a la tracción de 350 MPa y por lo tanto éste material estaría 
aceptado.    
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En la siguiente tabla enumerativa se muestran las dimensiones de los tubos utilizados para la fabricación 
de la estructura tubular (Tabla 30): 
 
Tabla 30. Dimensiones de los tubos de la estructura principal. 
Dimensiones de los tubos de la estructura principal 
Unidades Øext x Grosor Ø int. 
Tol. Ø ext. 
± 
Tol. Ø int. 
± Long. Total Norma Material 
41 40 x 1,5 mm 37 mm 0,15 mm 0,15 mm 41.000 mm AISI/SAE 4130 
3 30 x 1,5 mm 27 mm 0,08 mm 0,08 mm 3.000 mm AISI/SAE 4130 
             
3.2.1.2. Características mecánicas. 
En la siguiente tabla (Tabla 31) se muestran las principales propiedades físicas que caracterizan a una 
aleación de cromo – molibdeno, como la resistencia a la tracción, el límite elástico, la elongación y la 
dureza . 
 
Tabla 31. Características mecánicas del AISI 4130. 
Propiedad mecánica 
Tipo de acabado 
Templado y revenido Normalizado 
Resistencia a la tracción 1006 MPa 669 MPa 
Límite elástico 917 MPa 436 MPa 
Elongación 15 % 25 % 
Dureza 293 HB 93 RB 
  Densidad 7872 Kg/m3 
Módulo de elasticidad 2.05 x 105 MPa 
Expansión térmica (20º) 11.2 x 10-6 ºC-1 
Capacidad calorífica específica 477 J/(Kg*K) 
Conductividad térmica 42.7 W/(m*K) 
Resistencia eléctrica 2.23 x 10-7 Ohm*m 
 
Las principales características que caben destacar del AISI 4130 frente a otros aceros son las siguientes: 
 
- Se trata de un material bastante dúctil (hecho que queda reflejado en el porcentaje de elongación 
que tiene).  
- Contiene una gran maleabilidad (es muy usado en la elaboración de barras huecas y planchas).  
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- Tiene una soldabilidad muy buena dado el alto contenido en carbono. 
 
El dato de la ductilidad del material es muy importante, ya que en una estructura formada por perfiles 
tubulares y sometida a cargas estáticas será muy probable que existan barras y soldaduras críticas y estas 
tienen que garantizar la suficiente capacidad de rotación. 
El hecho de que se trate de un material maleable nos evitará posibles fisuras en forma de desgarro laminar 
en los perfiles tubulares, esta propiedad ayudará a que el espesor de los tubos utilizados para la 
construcción de la estructura tubular pueda ser menor.  
La gran soldabilidad con la que cuenta el material facilitará el trabajo de soldadura de la estructura del 
buggy.  
 
3.2.1.3. Propiedades químicas. 
En la siguiente tabla se muestra la composición química de la aleación de cromo molibdeno según un 
análisis químico (% en peso). 
 
Tabla 32. Composición química del acero AISI 4130. 
Elemento C Si Mn P máx. S máx. Cr Mo 
AISI 4130 0.28-0.33 0.15-0.35 0.40-0.60 0.035 0.040 0.80-1.10 0.15-0.25 
 
3.2.2. Chapas de protección y soportes de fijación. 
En este apartado, nos referimos a las chapas que formarán parte de la estructura como elementos para 
afianzar la resistencia en los puntos donde la soldadura puede resultar crítica y a las fijaciones creadas 
para la adaptación de la caja de transmisión, trapecios, pedales, motor u otros elementos necesarios para 
el correcto funcionamiento del vehículo.  
  
3.2.2.1. Tipo de materiales. 
El material elegido para la fabricación de la caja de transmisión así como todos los soportes de elementos 
del buggy será el mismo que el de la estructura tubular del vehículo, la aleación de cromo-molibdeno 
AISI 4130.  
Se ha optado por este material para hacer que la estructura del vehículo sea lo más homogénea posible ya 
que al estar sometida enteramente (incluidos los soportes) al análisis de tensiones realizado mediante 
Catia V5 facilita enormemente el trabajo de cálculo. 
A continuación se muestra una tabla enumerativa de las chapas utilizas para la fabricación de la caja de 
transmisión, chapas de protección y soportes de manera desglosada (Tabla 33): 
 
 
 
 
 
  136 
Tabla 33. Dimensiones de las chapas utilizadas. 
Caja de transmisión 
Unidades Grosor (mm) Dimensiones (mm) Peso total (Kg) Material 
2 5 356 x 319 
16 
AISI 4130 
2 5 216,5 x 319 AISI 4130 
2 5 356 x 216,5 AISI 4130 
Cartelas 
2 2  116 x 116 
1 
AISI 4130 
2 2  33 x 33 AISI 4130 
Soportes de suspensiones y trapecios 
4 5  319 x 201 2 AISI 4130 
2 5  190 x 180 1 AISI 4130 
4 5  205 x 120 2 AISI 4130 
 
3.2.3. Elementos de carenado. 
En este apartado se detallarán las características de los elementos que formarán parte de carenado del 
buggy, aunque primeramente se razonan los motivos de la utilización de éstos. En la siguiente tabla se 
muestran los elementos de carenado acompañados del motivo por la cual se ha optado a fabricarlo (Tabla 
34): 
 
Tabla 34. Motivos de la utilización de elementos de carenado. 
Elementos de carenado 
Elemento de carenado Motivo 
Frontal superior El carenado frontal superior sirve de protección al piloto en la 
zona de las piernas contra posibles impactos de elementos 
naturales (piedras, troncos…) y además protege elementos 
sensibles del buggy situados en esta zona como puede ser la 
dirección, bombas de freno…  
Suelo de vehículo Está formado por dos chapas (frontal inferior y suelo). Sirve 
de protección contra impacto de elementos naturales y como 
suelo para el piloto. La chapa frontal inferior al igual que la 
chapa frontal superior sirve también como elemento protector 
de elementos sensibles situados en la zona delantera del 
vehículo.    
Laterales inferiores Formado por dos chapas situadas a cada lado del vehículo. Por 
normativa se está obligado a utilizarlas ya que en nuestro caso 
en los laterales del vehículo situamos los depósitos de gasolina 
y éstas les garantizan la protección necesaria contra cualquier 
impacto procedente del suelo, además de servir como soporte 
para los mismos.  
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Elementos de carenado 
Elemento de carenado Motivo 
Protecciones laterales Formado por dos chapas situadas a cada lado del vehículo. Por 
normativa se está obligado a utilizarlas ya que en nuestro caso 
los depósitos de gasolina se encuentran en una posición 
cercana al exterior del vehículo donde pueden producirse 
impactos.  
Cabina motor Este elemento de carenado podría ser prescindible aunque se 
ha optado por su fabricación para dotar al radiador de un 
mayor caudal de aire, además de servir de protección a los 
elementos situados en la zona del motor que se podrían dañar 
al entrar en contacto con el agua …    
  
3.2.3.1. Tipo de materiales.  
A continuación se muestra una tabla enumerativa donde se especifican los materiales de cada elemento de 
carenado (Tabla 35): 
 
Tabla 35. Materiales para elementos de carenado. 
Materiales para los elementos de carenado 
Elemento de 
carenado 
Número de piezas 
que la forman Grosor (mm) Dimensiones (mm) Material 
Frontal superior 1 2 1100 x 360 Chapa corrugada 
Suelo del vehículo 1 3 1780 x 480 Chapa corrugada  
Suelo frontal 1 2 550 x 215 Chapa corrugada  
Laterales inferiores 2 6 858 x 549 Aleación de aluminio 
Protecciones laterales 2 4 665 x 480 Aleación de aluminio  
Cabina motor 2 3 2080 x 595 Fibra de vidrio 
 
Para el suelo del vehículo y el elemento de carenado frontal se ha optado por una chapa de aluminio de 
tipo corrugada de 2mm, se ha optado por ésta por razones de ahorro de peso y adherencia a los pies del 
piloto.  
En el caso de los laterales, por normativa de seguridad de RFEDA (Articulo 3; “Homologación de la 
estructura de seguridad” apartado 3.2.1.). Únicamente se puede utilizar chapa de aleación de aluminio de 
6mm para proteger correctamente el depósito, este material podrá ser según la norma AISI cualquiera 
cuya serie empiece por 1xxx, 3xxx o 5xxx, la elección definitiva vendrá determinada por el coste del 
material.  
Por último, en el caso de la cabina motor, el material elegido será la fibra de vidrio, ya que al tratarse de 
una geometría complicada se requiere de un material moldeable para que la fabricación de ésta pueda ser 
manual.      
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3.2.4. Elementos de seguridad. 
Para separar la cabina de pilotaje de la zona trasera donde se encuentran los componentes mecánicos más 
importantes que definen las características técnicas del buggy se ha pensado en instalar una chapa de 
aluminio anodizado, para así aislar la cabina de pilotaje en caso de incendio. Las características de esta 
chapa de detallan en la siguiente tabla (Tabla 36): 
 
Tabla 36. Elementos de seguridad. 
Elemento de 
seguridad 
Número de piezas 
que la forman Grosor (mm) Dimensiones (mm) Material 
Chapa anti-incendios 1 2 1320 x 900 Aluminio anodizado 
 
3.3. Método de fabricación. 
 
En los siguientes apartados se especifica el método de fabricación que se utilizará para construir el 
vehículo todoterreno. El proceso estará basado en cuatro fases:  
 
- Corte de tubos y chapas. 
- Curvado de barras. 
- Soldadura. 
- Tratamiento superficial de la estructura tubular. 
 
Los costes del proceso de fabricación de la estructura tubular tienen una parte importante del coste total 
del vehículo, por este motivo se tienen que planificar y llevar a cabo con mucho cuidado. 
Una manera de abaratar costes es reduciendo material, por lo que se puede optar por comprar tubos de 
dimensiones extra largas y del mismo diámetro y espesor, de esta manera también se reducen el número 
de uniones soldadas. 
El trabajo en el taller para la producción de una estructura tubular tiene que seguir un proceso 
unidireccional. Una vez tenemos los materiales necesarios apilados en el taller para la construcción de la 
estructura seguimos los siguientes pasos: 
 
1. Marcado de tubos. 
2. Corte por soplete o serrado de las barras. 
3. Curvado de barras. 
4. Preparación de los cantos para la soldadura. 
5. Soldadura de tubos.  
6. Corte de chapas y preparación para los soportes. 
7. Soldadura de soportes. 
8. Tratamiento superficial de la estructura tubular. 
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En el caso de las barras soldadas entre sí, el corte de los extremos tiene que incluir la preparación de las 
barras para la unión. Para obtener el corte necesario es fundamental la medida continua de las longitudes 
totales, para procurar una compensación automática de las tolerancias.  
Las uniones entre tubos de sección circular precisan de curvas multiplanares a las intersecciones, que 
evidentemente repercuten en el coste de fabricación. Estas curvas se pueden simplificar chafando los 
extremos de los tubos a soldar, aunque este método no es recomendable para la construcción de una 
estructura tubular debido a la gran concentración de tensiones que se acumulan en los extremos de las 
barras por la disminución de sección, con el consiguiente peligro de rotura por fatiga.   
 
3.3.1. Serrado de tubos. 
Después de marcar las longitudes correspondientes se procede a la preparación de los extremos de las 
barras para las uniones. El método más utilizado es el corte por soplete (oxicorte) y el corte por serrado, 
dado que se trata de una estructura tubular compleja es preferible el corte por serrado, ya que el coste es 
más bajo y ofrece una mejor sencillez de ejecución. 
La herramienta más habitual para el corte por sierra es la sierra circular de mesa, aunque dependiendo de 
las necesidades de calidad y precisión requerida por cada tipo de corte se puede optar por otro tipo de 
máquinas, como por ejemplo: 
 
- Muela rectificadora: Corte rápido, impreciso y con rebabas considerables. 
- Disco dentado de acero: Proceso rápido e impreciso (adecuado para secciones y grosores 
importantes). 
- Fresadora: Velocidad de corte baja, precisión de corte excelente y ausencia total de rebabas.  
 
También existen otras técnicas muy precisas, como por ejemplo el corte por plasma, aunque su proceso 
no es rentable para este tipo de estructuras. 
Para unir los tubos posteriormente mediante soldadura se necesita prepara las uniones para ello, a 
continuación se muestran las uniones de tubos más habituales para la soldadura (Figura 103). Como la 
penetración de la soldadura será debido al espesor del tubo, el grosor del cordón es igual al del tubo, por 
otra banda la amplitud máxima del cordón será del doble que el espesor del tubo. 
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Figura 103. Uniones de tubos para la soldadura. 
 
En la fabricación de la estructura tubular se da el caso de uniones de dos tubos que se encuentran situados 
a 180º, para este caso, el modelo de unión utilizado será del tipo X, ya que es el que más se corresponde a 
las medidas de tubos que debemos soldar, con este tipo de borde conseguiremos la penetración necesaria. 
Por otra parte, se encuentran las uniones de tubos inclinados, pero éstas no requieren de un chaflán para 
conseguir la penetración completa del cordón de soldadura. Debido a que casi todas las uniones que se 
dan en la fabricación de la estructura tubular son inclinadas, la ausencia de chaflanes representa un ahorro 
considerable de horas de taller y por lo tanto de costes de fabricación. 
   
3.3.2. Curvado de barras. 
El curvado de barras en frío se puede realizar de varias maneras. Durante la operación pueden aparecer 
pliegues en la zona interior y disminuir el espesor de la zona alargada, para evitarlo prevalecen los 
siguientes condicionamientos: 
 
- Alta resistencia a la rotura. 
- Límite elástico bajo.  
- Alargamiento considerable a la rotura a tracción.  
 
Los métodos de curvado de barras más habituales son:  
 
- Curvado en frío por presión.  
- Curvado en frío mediante caja conformadora.  
- Curvadora de rodillos. 
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De estos métodos el más utilizado es el de la curvadora de rodillos, ya que permite un radio de curvado en 
función del diámetro muy grande.  
 
 
Figura 104. Curvadora de tubos. 
 
3.3.3. Soldadura. 
En método de soldeo elegido para la fabricación del vehículo todoterreno será la soldadura M.I.G., a 
continuación se detalla dicho método, así como sus ventajas respecto a otros métodos de soldadura, 
equipos de soldadura utilizados e hilo de consumible que se utilizará en dicho proceso de fabricación del 
buggy. 
Cabe destacar que el método utilizado para el soldeo de la estructura tubular del vehículo todoterreno 
también podría ser el T.I.G., aunque se ha optado por M.I.G. por las diferentes razones que se irán 
especificando en los siguientes apartados.  
  
3.3.3.1. Soldadura semiautomática M.I.G. 
El método de soldeo por el sistema M.I.G., viene a ser como una mejora de la soldadura por el sistema 
T.I.G. de electrodo de tungsteno no consumible, el cual fue substituido por el hilo consumible empleado 
en el sistema M.I.G.; el hilo va siempre o casi siempre conectado al polo positivo y éste se alimenta con 
una corriente continua. El arco que salta entre el extremo del hilo y la pieza a soldar puede ser protegido 
por un gas inerte, como argón, helio, etc. (es por esto que el método de soldeo recibirá el nombre de 
soldadura M.I.G., que significa Metal-Inerte-Gas, por trabajar con un gas inerte) o por un gas activo como 
lo es el anhídrido carbónico (CO2), con lo que usando este gas, el método de soldeo recibiría el nombre de 
M.A.G., que significa Metal-Activo-Gas, por ser éste un gas activo. 
Con el sistema de soldeo M.I.G. se pueden soldar piezas de más elevado espesor que por el procedimiento 
T.I.G.; al mismo tiempo, se consigue un gran rendimiento de trabajo, ya que aporta una cantidad de 
material diez veces superior al depositado con el electrodo, con lo que se pueden efectuar cordones de 
raíz tan perfectos como con el electrodo manual.  
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Figura 105. Esquema de soldadura M.I.G. 
 
Se pueden utilizar máquinas semiautomáticas, con las que se pueden soldar todos los metales que se 
sueldan con el sistema T.I.G., más todos los aceros en general. En este sistema de soldeo no se usa la 
corriente alterna, pues su aportación es menor y el arco es más inestable, y, como ya se ha dicho 
anteriormente, el hilo o pistola debe ir conectado al polo positivo. En casos especiales también se puede 
conectar la pistola o hilo al polo negativo. Esto se hace cuando se quiere aumentar el coeficiente fusión o 
que disminuya la penetración del metal depositado, como ocurre en la soldadura de recargues.  
Así pues, conectando el hilo o pistola al polo positivo (+) obtendremos: 
 
- Una gran penetración. 
- Buena acción limpiadora. 
- Transferencia del metal de aporte por spray.  
 
Mientras que si conectamos el hilo o pistola al polo (-), obtendremos: 
 
- Una débil penetración. 
- Una transferencia de metal aportado globular. 
 
Con el hilo o pistola conectado al polo positivo (+) se obtiene mayor penetración del metal aportado, 
porque las gotas calientes se desprenden del hilo aportado a gran velocidad, aportando al mismo tiempo 
mucho calor al metal base. 
Existen tres tipos de transferencia de metal aportado en la soldadura M.I.G., éstos son: 
 
- Transferencia por spray. 
- Transferencia globular.  
- Transferencia por cortocircuito.  
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Para conseguir que la transferencia de metal aportado sea por spray debemos observar en el hilo las 
siguientes características: 
 
- Hilo muy afilado a medida que se va consumiendo.  
- Cono de proyección muy luminoso. 
- Gotas muy finas en la dirección del hilo.  
- Desprendimiento del metal de aporte a gran velocidad. 
- Gran penetración. 
 
Las condiciones de trabajo para operar en con este arco del tipo de spray son las siguientes: 
 
- Conectar el hilo o pistola al polo positivo.  
- Se debe utilizar gas argón o mezcla de argón y oxígeno.  
- Se debe de emplear gran intensidad de corriente. 
 
En el caso de la transferencia globular el hilo se va fundiendo dejando en su extremo una gota muy 
grande, tres veces superior al diámetro del hilo. Al mismo tiempo podemos observar que la gota, al 
desprenderse, va hacia un lado o hacia el otro, lo que demuestra que hace una transferencia muy 
deficiente, que hace muy difícil acertar con la junta. Este tipo de transferencia se debe de evitar en todo 
momento y en cualquier circunstancia.  
Así pues, las características de una transferencia globular son las siguientes: 
 
- Poca penetración. 
- Muchas proyecciones. 
- Gota de transferencia muy grande, hasta tres veces el diámetro del hilo. 
 
Las condiciones de trabajo para que se produzca este fenómeno pueden ser las siguientes: 
 
- Por conectar el hilo o pistola al polo negativo.  
- Por trabajar con densidades de corriente menores que para spray. 
 
En último lugar se encuentra la transferencia por cortocircuito, la forma de transferencia de este sistema 
es que se va formando una gota en el extremo del hilo, la cual se va alargando, y mientras en el metal de 
base se va rompiendo la capa de óxido, la gota se va alargando más, hasta que en un momento toca el 
metal de la base y se rompe por el cuello o por su parte más estrecha, a causa de su alargamiento, y pasa 
al baño de fusión, y así sucesivamente durante todo el proceso de soldeo.  
En cuanto la gota toca el metal base se forma un cortocircuito, lo cual hace que la intensidad sufra un 
aumento grandísimo y como consecuencia las fuerzas axiales rompen el cuello de la gota.  
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Las características de la transferencia por cortocircuito son:  
 
- Pocas proyecciones. 
- Pequeño baño de fusión y muy controlable. 
- Pequeña penetración. 
- Buen sistema para la soldadura vertical. 
 
Las características de trabajo que se deben emplear para conseguir este método de transferencia son las 
siguientes: 
 
- Conectar el hilo o pistola al polo positivo.  
- Diámetro del hilo de 1,2 mm o menor.  
- Gas a utilizar, mezcla del 75% de gas argón y del 25% de CO2. 
- También se puede utilizar gas CO2 solamente.  
 
Con este tipo de transferencia se pueden soldar piezas de reducidos espesores, como es el caso de los 
tubos utilizados para la construcción de nuestro chasis.  
En la soldadura por cortocircuito se usa menos tensión y menos intensidad, por lo que esta clase de 
transferencia se emplea alambre de poco diámetro, que es la ideal para soldaduras verticales y bajo techo. 
Los parámetros utilizados son los siguientes: 
 
- Tensión = 16-23 V 
- Intensidad = 40-200 A  
 
La transferencia por spray se emplea para recargues y todas las soldaduras en posición horizontal, ya que 
se puede usar un hilo de mayor diámetro. Los parámetros utilizados en esta clase de transferencia son los 
siguientes: 
 
- Tensión = 28-40 V 
- Intensidad = 200-500 A 
 
En la siguiente figura se puede observar perfectamente los dos tipos de soldadura a utilizar representados 
a partir de la tensión y la intensidad:  
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Figura 106. Modos de soldadura M.I.G. 
       
3.3.3.2. Ventajas de la soldadura M.I.G. respecto otros métodos de soldadura. 
A continuación se citan algunas de las ventajas más importantes del procedimiento de soldadura M.I.G.: 
 
- Puesto que no hay escoria y las proyecciones suelen ser escasas, se simplifican las operaciones de 
limpieza, lo que reduce notablemente el costo total de la operación de soldadura. En algunos 
casos, la limpieza del cordón resulta más cara que la propia operación de soldeo, por lo que la 
reducción de tiempo de limpieza supone la sensible disminución de los costos. 
- Fácil especialización de la mano de obra. En general, un soldador especializado en otros 
procedimientos, puede adquirir fácilmente la técnica de soldadura M.I.G. en cuestión de horas. 
En resumidas cuentas, todo lo que tiene que hacer el soldador se reduce a vigilar la posición de la 
pistola, mantener la velocidad de avance adecuada y comprobar la alimentación de alambre se 
verifica correctamente. 
- Gran velocidad de soldadura, especialmente si se compara con el soldeo por arco con electrodos 
revestidos. Puesto que la aportación se realiza mediante un hilo continuo, no es necesario 
interrumpir la soldadura para cambiar el electrodo. Esto no solo supone una mejora en la 
productividad, sino que también disminuye el riesgo de defectos. Hay que tener en cuentas las 
interrupciones, y los correspondientes empalmes, son con frecuencia, origen de defectos tales 
como inclusiones de escoria, falta de fusión o fisuras en el cráter.  
- La gran velocidad del procedimiento M.I.G. también influye favorablemente en el aspecto 
metalúrgico de la soldadura. Al aumentar la velocidad de avance, disminuye la amplitud de la 
zona afectada de calor, hay menos tendencia de aumento de tamaño de grano, se aminoran las 
transformaciones de estructura en el metal base y se reducen considerablemente las 
deformaciones.  
- El desarrollo de la técnica de transporte por arco corto permite la soldadura de espesores finos, 
casi con tanta facilidad como por el procedimiento T.I.G. 
- Las buenas características de penetración de procedimiento M.I.G. permiten la preparación con 
bordes más cerrados, con el consiguiente ahorro de material de aportación, tiempo de soldadura y 
deformación. En las uniones mediante cordones en ángulo también permite reducir el espesor del 
cordón en relación con otros procedimientos de soldeo.     
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3.3.3.3. Pistolas y equipos de soldadura que se utilizan en la soldadura M.I.G. 
Las pistolas: Deben de ser lo más manejables posibles, para que no causen molestias al operario soldador 
que las va a utilizar; en el mercado existen infinidad de marcas de esta clase de pistolas, así como de 
variados modelos, los cuales pueden ser refrigerados por agua, cuando la pistola debe ser sometida a un 
gran amperaje, o puede tener una refrigeración natural, que son las que más imperan en el mercado hoy 
en día, tanto para bajas intensidades como para altas. Ni que decir tiene el perfecto mantenimiento de 
limpieza en que han de estar las pistolas para que funcionen perfectamente.  
Equipo de soldadura: Bien poco se puede decir de los equipos de soldadura (Figura 107), ya que vienen 
perfectamente diseñados por las casas suministradoras, las cuales se encargan de enseñar el manejo a los 
operarios soldadores que las van a usar; pero si se puede orientar un poco al soldador respecto a unos 
defectos que se observan frecuentemente: 
 
- No se deben apretar demasiado los rodillos de arrastre de la varilla, pues pueden producir un 
aplastamiento de ella, con la consecuencia de que avance con dificultad. 
- También se debe de tener en cuenta que al soldar no se debe doblar demasiado la pistola en su 
longitud, ya que esto entorpecería bastante la salida de la varilla, ya que se puede doblar 
fácilmente.  
 
 
Figura 107. Equipo de soldadura M.I.G. 
 
3.3.3.4. Hilo de consumible. 
Para poder soldar la estructura tubular mediante soldadura M.I.G. necesitamos de un consumible de tipo 
alambre, éste debe de tener la misma composición química que el material que tenemos que soldar, el 
AISI 4130 en nuestro caso. 
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El consumible que utilizaremos será el SG-CrMo1 ya que es el recomendado para soldar una aleación de 
cromo-molibdeno tal como la que utilizaremos para fabricar la estructura tubular. Este hilo de consumible 
utiliza un gas de protección de argón y CO2 que puede ser suministrado por la empresa “Abello Linde 
S.A.”. Las especificaciones técnicas de dicho hilo de consumible se pueden observar en la siguiente tabla 
(Tabla 37): 
 
Tabla 37. Hilo de consumible SG-CrMo1 
SG-CrMo1 
Características del rollo de consumible Composición química del consumible 
Descripción Diámetro (mm) Kg. rollo C Si Mn Cr Mo 
SG-CrMo1 0,8 15 0,1 0,6 1,0 1,2 0,5 
  
3.3.4. Tratamiento superficial. 
Una vez obtenido el chasis final y probado de manera que todas las piezas que forman el vehículo encajen 
a la perfección, se manda el chasis a lacar en poliéster. Se ha optado por este proceso para dotar a la 
estructura tubular de una mejor resistencia a la corrosión y un mejor aspecto visual. Este proceso también 
se aplicará a los trapecios.   
El proceso de lacado consiste previamente en la limpieza superficial de la estructura tubular mediante un 
baño ácido o alcalino (más habitual) para desengrasar y un posterior secado al horno. Más tarde se aplica 
una capa de óxido de cromo para mejorar significativamente la resistencia a la corrosión y dotar de una 
buena adherencia a la aplicación posterior de la capa de imprimación. Finalmente el chasis es introducido 
en un horno, llamado de polimerización, a una temperatura entorno a los 200ºC, finalizando así el proceso 
de lacado. La pintura utilizada será de poliéster en polvo, aplicada al chasis mediante pistolas 
electrostáticas, ésta puede llevar partículas de aluminio para dotar al chasis de un acabado metalizado. 
Existen otro tipo de pinturas, a base de resinas de fluoruros de polivinilideno, que garantizan una duración 
de hasta cinco veces mayor que las pinturas de poliéster en polvo, éstas resultan ser mucho más caras y 
dada la magnitud del proyecto no requiere de estas pinturas para cumplir el objetivo de resistir a la 
corrosión natural.   
  
 
Figura 108. Resultados de un lacado al horno en poliéster. 
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4. Presupuesto.  
 
 
Para conseguir un presupuesto lo más aproximado posible a la realidad se han de tener en cuenta una serie 
de premisas: 
 
- Se considera tan solo el presupuesto para la fabricación de un único buggy, de manera que el 
coste representará únicamente la construcción de un prototipo y de los utillajes utilizados para la 
fabricación de forma artesanal. 
- Se ha de realizar un estudio de “benchmarking” actual para llegar a la conclusión de que el 
proyecto es también viable económicamente. 
 
Tendremos dos presupuestos, uno para el proyecto y otro para el material y mano de obra. De esta manera 
conoceremos la viabilidad económica del diseño en cuestión.   
 
4.1. Costes de diseño. 
 
Tabla 38. Costes de diseño. 
COSTES DE DISEÑO Unidades Precio Un. Precio 
Infraestructura Papel, tinta, fotocopias, emplazamiento, 
electricidad, etc. - 800 € 800 € 
Amortización del PC + Impresora (10% 
uso)  - 150 € 150 € 
Amortización del software 
CAD/CAM/FEM (10% uso) - 600 € 600 € 
Amortización MSOffice (10% uso) - 50 €  50 €  
Horas de ingeniería 
 
Ingeniería analista (análisis y síntesis) 250 h 60 €/h 15.000 € 
Ingeniero técnico (cálculo) 145 h 50 €/h 7.250 € 
Delineante (confección de planos) 20 h 40 €/h 800 € 
TOTAL SIN IVA 24.650 € 
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4.2. Costes de producción. 
 
Tabla 39. Costes de producción. 
COSTES DEL MATERIAL Unidades Precio Un. Precio 
Tubos AISI 4130 40 x 1,5 41 m 13,25 €/m 490,25 € 
30 x 1,5 3 m 7,75 €/m 23,25 € 
Chapas  6mm aleación aluminio 1 pl.  33 €/pl. 33 € 
4mm aleación aluminio 1 pl. 33 €/pl. 33 € 
5mm chapa AISI 4130 1 pl.  42,5 €/pl. 42,5 € 
2mm corrugada de aluminio 1 pl. 47,18 €/pl. 47,18 € 
2mm AISI 4130 1 pl. 75 €/pl.  75 € 
2mm aluminio anodizado 1 pl. 22,54 €/Kg 22,54 € 
SUBTOTAL SIN BENEFICIO BRUTO INDUSTRIAL 766,72 € 
20% BENEFICIO BRUTO INDUSTRIAL 153,35 € 
SUBTOTAL SIN IVA 920,1 € 
Tabla 40. Costes de los componentes mecánicos. 
COSTES DEL MATERIAL Unidades Precio Un. Precio 
Tubos AISI 4130 Ø20 25,3 Kg 6,8 €/m 245 € 
Principales 
componentes 
mecánicos 
Motor  2000 € 
Suspensiones 920 € 
Frenos y válvula reguladora   571 € 
Batería  61,5 € 
Asiento y arneses  525 € 
Volante 146 € 
Depósitos y bombas de gasolina 425 € 
Ruedas y llantas 510 € 
Caja de dirección completa  415 € 
Radiador 315 € 
SUBTOTAL SIN IVA 6.133,5 € 
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Tabla 41. Costes de fabricación. 
COSTES DE FABRICACIÓN Unidades Precio Un. Precio (€) 
Horas de taller Corte y preparación de tubos y chapas 20 horas 30 €/h  600 € 
Corte para los perfiles de unión  20 horas 30 €/h 600 € 
Soldadura de las uniones 15 horas 30 €/h 450 € 
Útil de fijación - 2.000 € 2.000 € 
SUBTOTAL SIN IVA 3.650 € 
 
COSTES DE PROCUCCIÓN TOTALES SIN IVA 10.703,6 € 
 
4.3. Presupuesto general. 
 
Tabla 42. Presupuesto general. 
PRESUPUESTO GENERAL PRECIO 
COSTE TOTAL DE DISEÑO 24.650 € 
COSTE TOTAL DE PRODUCCIÓN 10.703,6 € 
PRECIO TOTAL DEL BUGGY SIN IVA 35.038,6 € 
16% IVA 5.606,2 € 
PRECIO TOTAL DEL BUGGY CON IVA 40.959,8 € 
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5. Planos. 
 
 
5.1. Planos del chasis del vehículo 
 
5.1.1. Vista isométrica del vehículo. 
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5.1.2. Arco principal. 
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5.1.3. Suelo. 
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5.1.4. Caja de transmisión. 
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5.1.5. Parte trasera. 
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5.1.6. Parte delantera. 
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5.1.7. Arcos laterales. 
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5.1.8. Protecciones laterales. 
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5.2. Piezas diseñadas. 
 
5.2.1. Mangueta delantera. 
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5.2.2. Mangueta trasera. 
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5.2.3. Trapecio delantero superior. 
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5.2.4. Trapecio delantero inferior. 
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5.2.5. Trapecio trasero superior. 
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5.2.6. Trapecio trasero inferior. 
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7. Anexos.  
 
 
7.1. Anexo A: Informes Catia V5. 
 
7.2. Anexo B: Ergonomía del buggy. 
 
7.3. Anexo C: Reglamento técnico RFEDA. 
 
7.4. Anexo D: Catálogos.  
